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Given the large variation of application conditions of tractors and agricultural machinery, the 
force transmission between tyre and ground is of particular importance for the efficiency in 
agricultural use. For a proper assessment of the tyre the exact knowledge of the tyre force 
behaviour in vertical, longitudinal and lateral direction is required as well as their inter-
dependences. Besides the steady-state behaviour the dynamic behaviour of the force transmis-
sion is of high relevance. This thesis centres on the investigation of the lateral-force behaviour 
which is highly important for cornering, for driving on slopes, and also for vehicle roll.  
The steady-state and transient behaviour of the lateral force has been investigated using the 
Single Wheel Tester of Hohenheim University. Comparative tests for the longitudinal force 
transmission have been carried out. The focus was the assessment of dynamic behaviour 
under the influence of transient parameters particularly on rigid surfaces.  
The investigations for the steady-state lateral-force transmission show higher lateral forces for 
wider tyres especially in case of small slip angles. Tyre load has a strong influence on the 
cornering stiffness. A large increase in tyre load can lead to doubling the cornering stiffness. 
For small slip angles the lateral force tends to a maximum or even declines with increasing 
tyre load, so that for the same lateral force larger slip angles are required. The test results with 
non-steady-state slip angle excitation reveal a time delay in the lateral-force generation. This 
behaviour can be described by a time constant. An increase of the tyre inflation pressure from 
0.5 bar to 1.6 bar leads to a decrease of the time constant by more than one third. A hyper-
bolic decrease of the time constant with increasing driving speed confirms a stroke-
dependency and leads in consequence to the introduction of a relaxation length. The relaxa-
tion length derived from the measurements shows an increase with reduced tyre inflation 
pressure and rising tyre load. The values for the relaxation length are in a range of approx. 
0.5 m to 1.6 m. A strong dependence on the respective method of measurement was found 
this means that measured values should always be reported in connection with the employed 
measurement method. 
With longitudinal force measurements the longitudinal stiffness, analogous to the cornering 
stiffness, was determined. For the longitudinal stiffness of the traction force values nearly 
twice as high are determined compared to the longitudinal stiffness of the braking force. For 
both parameters a nearly linear increase with the tyre load was found.  
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The comparison of lug-excited and surface-excited tyre load fluctuations indicates a dominant 
influence of the lug excitation and the radial run-out of the wheel compared to stochastic 
excitations on road surfaces. For stochastic excitations in form of a bump the tyre load fluc-
tuations are strengthened. A different behaviour of the lateral force with positive and negative 
gradient of the tyre load can be seen. Therefore the mean lateral forces are decreased for 
stochastic excitations. With low frequency excitations of the tyre load up to 2 Hz realised with 
the Single Wheel Tester the mean lateral force decreases by up to around 6%. The transient 
response of the lateral force has been determined using sinusoidal excitation of the tyre load. 
The relaxation length of 0.40 m to 0.75 m for tyre load excitation is lower than the relaxation 
length for slip angle excitation. Here as well a decrease with increasing tyre inflation pressure 
can be observed.  
Comparison with the results for the longitudinal force transmission under the influence of tyre 
load fluctuations shows that the time constant of the traction force amounts to only approx. 
one third of the time constant of the lateral force: the traction-force transmission reacts faster 
to tyre-load fluctuations than the lateral force transmission. 
Simulation of stationary lateral forces with various models shows good accordance with the 
measured results. For interdependent longitudinal and lateral forces the Slip-Drift-Model with 
appropriate adaptation of the input parameters shows good results. 
For modelling the non-steady-state lateral force transmission the Maxwell model was used. 
The spring and damping parameters have been determined with the results of measurements. 
An increase of the lateral tyre stiffness due to increasing tyre inflation pressure or reduced 
tyre load can be seen. The damping constant is strongly reduced with increasing driving 
speed, whereas the tyre load and the tyre inflation pressure have only a slight influence. The 
lateral damping constant is considerably higher than the vertical damping constant. For the 
influence of tyre load fluctuations on the lateral force transmission a model was chosen which 
can be integrated into the existing Maxwell model for the non-steady-state lateral force 
transmission. With this model good agreement with test data can be achieved, as long as the 
size of the contact area does not change suddenly as e.g. in case of obstacles or bumps on the 
road surface.  
XIV Zusammenfassung 
Zusammenfassung 
Bei den vielfältigen Einsatzbedingungen von Ackerschleppern und selbstfahrenden Arbeits-
maschinen ist die Kraftübertragung zwischen Reifen und Fahrbahn von entscheidender  
Bedeutung für die Effizienz der Arbeit im land- und forstwirtschaftlichen Einsatz. Für eine 
Beurteilung der Reifen ist eine genaue Kenntnis des Kraftübertragungsverhaltens in Vertikal-, 
Längs- und Seitenrichtung sowie deren gegenseitige Beeinflussung erforderlich. Über das 
stationäre Verhalten hinaus ist der Einfluss der zeitlichen Änderung der Kraftübertragung von 
großer Relevanz. In der vorliegenden Arbeit wird vor allem die Seitenkraftübertragung unter-
sucht, die bei Kurvenfahrt oder Fahrten am Hang, aber auch bei Wankbewegungen des  
Gesamtfahrzeugs wesentlichen Einfluss auf das Fahrverhalten des Fahrzeugs hat. 
Mit der Einzelradmesseinrichtung der Universität Hohenheim wird das stationäre und instati-
onäre Übertragungsverhalten der Radlast und des Schräglaufwinkels auf die Seitenkraft  
sowohl auf fester als auch auf nachgiebiger Fahrbahn untersucht. Vergleichende Unter-
suchungen werden zum Einfluss von Schlupf- und Radlaständerungen auf die Trieb- oder 
Bremskräfte von Ackerschlepperreifen durchgeführt. Dabei steht die Beurteilung des fahr-
dynamischen Verhaltens unter dem Einfluss instationärer Größen im Vordergrund. Insbeson-
dere wird das Hauptaugenmerk auf das Seitenkraftverhalten auf fester Fahrbahn gerichtet. 
Die durchgeführten Untersuchungen zur stationären Seitenkraftübertragung zeigen vor allem 
bei kleinen Schräglaufwinkeln größere Seitenkräfte bei breiteren Reifen und geringeren Rei-
feninnendrücken. Den stärksten Einfluss weist eine Erhöhung der Radlast auf, wodurch die 
Schräglaufsteifigkeit verdoppelt werden kann. Mit zunehmender Radlast und Auslastung des 
Reifens erfährt die Seitenkraft bei kleinen Schräglaufwinkeln keine weitere Steigerung mehr 
oder sogar einen Rückgang, so dass zum Erreichen derselben Seitenkraft größere Schräglauf-
winkel erforderlich sind.  
Die Versuchsergebnisse mit instationärer Schräglaufwinkelanregung zeigen eine Zeitverzöge-
rung im Seitenkraftaufbau. Dieses Verhalten wird durch eine Zeitkonstante beschrieben. Eine 
Erhöhung des Reifeninnendrucks von 0,5 bar auf 1,6 bar führt zu einer Verkürzung der Zeit-
konstante um mehr als ein Drittel und somit zu einem verbesserten Ansprechverhalten z.B. 
bei Lenkbewegungen. Eine hyperbelförmige Verringerung der Zeitkonstanten mit zunehmen-
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der Fahrgeschwindigkeit bestätigt die Wegabhängigkeit des instationären Seitenkraftverhal-
tens und führt in Konsequenz zur Einführung einer Relaxationslänge (Einlauflänge).  
Die aus den Messungen abgeleitete Relaxationslänge erfährt eine Zunahme mit verringertem 
Reifeninnendruck und steigender Radlast. Insgesamt liegen die Relaxationslängen im Bereich 
von ca. 0,5 m bis 1,6 m. Es zeigt sich eine starke Abhängigkeit von der jeweiligen Mess-
methode, die folglich mit den Werten für eine weitere Nutzung angegeben werden muss. 
Auf Basis der durchgeführten Längskraftmessungen kann analog zur Schräglaufsteifigkeit 
eine Längssteifigkeit als Maß für die Ansprechempfindlichkeit der Längskräfte auf kleine 
Schlupfänderungen ermittelt werden, welche eine getrennte Betrachtung für Trieb- und 
Bremskräfte erfordert. Für die Längssteifigkeit der Triebkraft werden etwa doppelt so große 
Werte verglichen mit der Längssteifigkeit der Bremskraft ermittelt. Für beide Größen wird 
eine nahezu lineare Zunahme mit der Radlast festgestellt.  
Der durchgeführte Vergleich von reifen- und fahrbahnerregten Radlastschwankungen zeigt 
einen dominanten Einfluss der Stollenanregung und der Unrundheit des Rades gegenüber den 
stochastischen Anregungen auf realen Fahrbahnen. Durch eine Fußpunktanregung in Form 
eines Hindernisses werden die stochastischen Anregungen verstärkt, jedoch in der Seiten-
kraftübertragung nur bedingt reflektiert, indem es zu einer Reduzierung der Seitenkraft 
kommt, ohne das die Seitenkraft dem Anstieg der Radlast in vollem Umfang folgt. Aus dieser 
Tatsache folgt ein unterschiedliches Verhalten der Seitenkraft bei positivem und negativem 
Gradienten der Radlast. Bei der mit der Einzelradmesseinrichtung erzeugten niederfrequenten 
Anregung der Radlast bis 2 Hz verringert sich die gemittelte Seitenkraft um bis zu 6%.  
Durch eine sinusförmige Anregung der Radlast mit der Einzelradmesseinrichtung wird das 
Zeitverhalten der Seitenkraft unter dem Einfluss von Radlastschwankungen, jedoch ohne die 
Berücksichtigung des Vorzeichens des Radlastgradienten, ermittelt. Die aus der Zeitkonstan-
ten folgende Relaxationslänge der Radlastanregung ergibt kleinere Werte von 0,40 m bis 
0,75 m verglichen mit der Relaxationslänge der Schräglaufwinkelanregung. Auch hier kann 
eine Verringerung mit zunehmendem Reifeninnendruck festgestellt werden.  
Ein Vergleich mit den erzielten Ergebnissen zur Längskraftübertragung unter dem Einfluss 
von Radlastschwankungen zeigt, dass die Zeitkonstante der Triebkraft nur ca. ein Drittel der 
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Zeitkonstanten der Seitenkraft beträgt. Daraus folgt, dass für die Triebkraftübertragung ein 
wesentlich schnellerer Kraftaufbau und -abbau bei Radlastschwankungen erfolgt als für die 
Seitenkraft. 
Eine gute Übereinstimmung mit den gemessenen Versuchsergebnissen wird bei der Simu-
lation stationärer Seitenkräfte mit verschiedenen Modellen erzielt. Für überlagerte Längs- und 
Seitenkräfte zeigt das Slip-Drift-Modell bei entsprechender Adaption der Eingangsparameter 
gute Ergebnisse. 
Für die Modellierung der instationären Seitenkraftübertragung können mit den Messergebnis-
sen und dem Maxwell-Modell die Federungs- und Dämpfungsparameter ermittelt werden. Es 
ergibt sich eine Zunahme der Reifensteifigkeit mit zunehmendem Reifeninnendruck und 
verringerter Radlast. Die Dämpfungskonstante wird mit zunehmender Fahrgeschwindigkeit 
stark verringert, die Radlast und der Reifeninnendruck haben nur einen geringen Einfluss. 
Insgesamt ist die Dämpfungskonstante in seitlicher Richtung um ein Vielfaches größer als in 
Vertikalrichtung.  
Für den Einfluss von Radlastschwankungen auf die Seitenkraftübertragung wurde ein Modell 
gewählt und erweitert, welches in das bestehende Maxwell-Modell für die instationäre Sei-
tenkraftübertragung integriert werden kann. Durch eine Variation der Relaxationslänge wird 
das zeitliche Verhalten von Radlaständerungen berücksichtigt. Mit diesem Modell lassen sich 
sehr gute Ergebnisse erzielen, solange sich die Größe der Kontaktfläche nicht spontan wesent-
lich ändert, wie es durch ein partielles Abreißen der Kontaktfläche bei schlagartiger Kontur-
änderung der Fahrbahn erfolgen kann.  
 
  Einleitung 1 
1 Einleitung 
Der anhaltende Strukturwandel in der Landwirtschaft führt einerseits zu einem steigenden 
Anteil an selbstfahrenden Landmaschinen, andererseits jedoch wird der Ackerschlepper für 
die Bodenbearbeitung und Transportfahrten die zentrale Maschine bleiben [1]. Durch den 
fortwährenden Trend zu größeren und leistungsstärkeren Maschinen werden auch höhere 
Anforderungen an die Reifen gestellt. Insbesondere sind gestiegenen Anforderungen bezüg-
lich Verschleiß, Selbstreinigung, Tragfähigkeit, Bodendruck u.a. Rechnung zu tragen. Vor-
rangiges Ziel ist jedoch eine Optimierung der Kraftübertragung des Ackerschlepperreifens. 
Der Einsatz für Feldarbeiten und Transportfahrten auf fester Fahrbahn stellt hierbei unter-
schiedliche, teilweise gegensätzliche Anforderungen. Für die Feldarbeit steht zur Steigerung 
der Effizienz die Übertragung von Triebkräften und die Verringerung des Rollwiderstandes 
im Mittelpunkt, jedoch auch die Übertragung von Seitenkräften muss bei Fahrten am Hang 
oder schräg ziehenden Geräten berücksichtigt werden. Für die bei diesen Betriebszuständen 
vorhandene Überlagerung der Längs- und Seitenkräfte stellt die getrennte Betrachtung von 
Längs- und Seitenkräften eine starke Vereinfachung dar. Eine genauere Kenntnis des Kraft-
übertragungsverhaltens der Reifen erfordert die Untersuchung der Interaktion von Längs- und 
Seitenkräften. Wurden in der Vergangenheit vorwiegend stationäre Betriebszustände unter-
sucht, gewinnt zunehmend das dynamische Verhalten der Reifen an Bedeutung. 
Für Transportfahrten treten neben der Übertragung der Kräfte in Vertikal-, Längs- und Quer-
richtung die Aufgaben der Federung und Dämpfung bei den meist ungefederten Fahrzeugen 
in den Vordergrund [2]. In den letzten Jahren haben sich die bauartbedingten Höchstge-
schwindigkeiten von Ackerschleppern und selbstfahrenden Erntemaschinen in Westeuropa 
stetig erhöht [3,4]. Dies stellt erhöhte Anforderungen an das Fahrwerk und hat zur Einführung 
von Federungs- und Dämpfungssystemen in Traktoren geführt. Die Adaption der Federungs- 
und Dämpfungsparameter des Federungssystems mit dem Ziel der Optimierung der Fahr-
sicherheit und des Fahrkomforts erfordert eine Abstimmung auf die dynamischen Eigenschaf-
ten der Reifen. Nicht nur die in der Vergangenheit intensiv betrachteten vertikalen dynami-
schen Reifeneigenschaften, sondern auch die zeitlich veränderlichen Längs- und Seitenkräfte 
beeinflussen die Fahrsicherheit und den Fahrkomfort. Untersuchungen zur Fahrdynamik des 
Ackerschleppers werden die Entwicklung zukünftig stärker beeinflussen und gezielte und 
normierte Testverfahren, wie stationäre Kreisfahrt (ISO 4138), Lenkwinkelanregungen 
(ISO 7401) und Spurwechseltests (ISO 3888) erfordern [5]. Für die zukünftige Entwicklung 
2 Einleitung 
von Ackerschleppern und selbstfahrenden Erntemaschinen ist die Reduzierung des Versuchs-
aufwandes mit dem Einsatz computergestützter Simulation möglich. Dabei sind jedoch eine 
genaue Kenntnis der Reifeneigenschaften und die Auswahl geeigneter Reifenmodelle von 
wesentlicher Bedeutung [6,7]. Reifenmodelle für Ackerschlepperreifen sind in ihrer Anwend-
barkeit stark abhängig von ihrem Einsatzzweck. So existiert eine Vielzahl von Modellen für 
die stationäre Trieb- und Seitenkraftvorhersage auf nachgiebiger Fahrbahn [8,9], welche 
teilweise auch auf fester Fahrbahn wie Asphalt oder Beton anwendbar sind. Dynamische 
Reifenmodelle sind vor allem aus der Pkw- und Nutzfahrzeug-Forschung bekannt, so dass 
deren Adaption für Ackerschlepperreifen zu überprüfen ist. 
Die Dynamik in Vertikalrichtung beeinflusst jedoch nicht nur Fahrkomfort und Fahrsicher-
heit, sondern wirkt sich auch direkt auf die Übertragung horizontaler Kräfte aus. Verschie-
dene Faktoren wie Fahrbahnunebenheiten, Wank- und Nickbewegungen des Fahrzeuges, 
Reifenunrundheiten, Stollenanregung u.a. führen im Fahrbetrieb zu Änderungen der Reifen-
einfederung und damit zu Variationen der Radlast in einem breiten Frequenzbereich. In vielen 
Untersuchungen wurde die Radlastabhängigkeit der horizontalen Kraftübertragung aufge-
zeigt. Sie fand Verwendung in Form der Normierung der Triebkraft- oder Seitenkraft auf die 
Radlast als Beiwert, ohne auf den genauen Verlauf näher einzugehen. Für die Fahrdynamik ist 
die Berücksichtigung der momentanen Radlast für eine korrekte Beschreibung der Kraftüber-
tragung am Reifen unabdingbar und muss für instationäre Fahrzustände in einem Reifen-
modell berücksichtigt werden. 
Ziel der Arbeit ist die Untersuchung des instationären Verhaltens der Ackerschlepperreifen, 
vorrangig für Seitenkräfte, auf fester Fahrbahn. Um Analogien aufzuzeigen, werden teilweise 
auch Längskräfte untersucht und Messungen auf nachgiebiger Fahrbahn durchgeführt. Als 
zeitlich veränderliche Größen werden die Vorgabegrößen des Schräglaufwinkels und der 
Radlast betrachtet. Letztere kann im praktischen Versuch zwar als Vorgabegröße betrachtet 
werden, hängt für das Gesamtfahrzeug jedoch von der Kinematik des Fahrzeuges und dem 
Verlauf der Fahrbahn ab. So wird auch der Einfluss der Fahrbahn in Form von rampenförmig 
verlaufenden oder schlagartigen Hindernissen berücksichtigt, um deren Auswirkungen auf die 
horizontalen Kräfte zu erfassen. Zuletzt sollen Reifenmodelle erarbeitet und überprüft wer-
den, welche eine Beschreibung der Kraftübertragung zwischen Reifen und Fahrbahn in den 
jeweiligen Situationen ermöglichen.  
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2 Untersuchungen zur Kraftübertragung am Rad 
2.1 Stationäre Messung und Modellierung der Kräfte am Rad 
An der Universität Hohenheim wurden seit 1978 Untersuchungen zur Kraftübertragung am 
Ackerschlepperreifen durchgeführt. Die Übertragung von stationären und instationären Sei-
tenkräften und Lenkmomenten wurde für Reifen bis 28 Zoll Felgendurchmesser mit einem 
Versuchsanhänger untersucht [10]. Um den gestiegenen Anforderungen an die Tragfähigkeit 
und Größe von AS-Reifen gerecht zu werden, konstruierte Armbruster die Einzelradmessein-
richtung der Universität Hohenheim für die Untersuchung von Ackerschlepper-Triebradreifen 
bis zu einem Felgendurchmesser von 38 Zoll [11] und führte umfangreiche Versuche zur 
stationären Übertragung von Trieb- und Seitenkräften unter Berücksichtigung von Reifen- 
und Bodenparametern durch [12]. Somit wurde für AS-Reifen, die zu dieser Zeit den Stand 
der Technik repräsentierten, das stationäre horizontale Kraftübertragungsverhalten erarbeitet. 
Fortführend untersuchte Barrelmeyer die horizontale Kraftübertragung am AS-Reifen und 
modellierte die Kraftübertragung auf Basis von mechanischen Bodenparametern, die aus 
Versuchen mit einem Translationsschergerät ermittelt wurden [13,14,-15]. In geringem Umfang 
wurde auch die instationäre Kraftübertragung für Seiten- und Triebkräfte untersucht. Dabei 
zeigte sich, dass eine Verzögerung im Kraftaufbau stattfindet, die vor allem für fahrdy-
namische Vorgänge von entscheidender Bedeutung ist und genauerer Untersuchung bedarf. 
Historisch bedingt durch den vorrangigen Einsatz von Ackerschleppern im Feld, lag das 
Hauptaugenmerk früherer Untersuchungen von AS-Reifen auf der Triebkraftübertragung auf 
nachgiebiger Fahrbahn [16,17]. Grundsätzliche Überlegungen zur Kraftübertragung am AS-
Reifen und zur Druckausbreitung im Boden wurden von Söhne angestellt [18,19]. Steiner 
errechnet mit der Normalspannungsverteilung die Scherfestigkeit auf nachgiebigem Boden 
und vergleicht die Rechenergebnisse mit gemessenen Triebkraft-Schlupf-Kurven [20]. Von 
Steinkampf wurde eine umfangreiche Datenbasis zur Auswirkung verschiedener Reifen- und 
Bodenparameter auf die Triebkraftübertragung und den Laufwerkwirkungsgrad geschaffen 
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Durch die Aufteilung in zwei Terme werden die am Rad angreifenden Kräfte (Umfangskraft 
FU und Rollwiderstand FR) berücksichtigt. Die Anwendung der Gleichung beschränkt sich 
jedoch auf definierte Größenverhältnisse des Reifens. Godbole et al. [23] entwickeln einen 
Ansatz für die Triebkraftvorhersage mit Hilfe von Reifenparametern und des Deformations-
modulus und stellen Verbesserungen gegenüber den Ergebnissen von Wismer und Luth fest. 
Upadhyaya et al. [24,25] setzen eine Einzelradmesseinrichtung zur Messung von Triebkräften 
auf Feldparzellen ein. Berücksichtigt werden verschiedene Reifengrößen, Bodenarten und 
Bodenzustände. Als Ergebnis werden empirische Gleichungen zum Triebkraft-Schlupf-
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Die Größen aT und cT können auf Basis von Reifen- und Bodenparametern bestimmt werden. 
Nachteil dieses Verfahrens ist, dass die erforderlichen Größen der empirischen Gleichungen 
bei geringsten Änderungen neu bestimmt werden müssen, da keine physikalische Zusammen-
hänge gelten. In einer weiteren Untersuchung wird der Einfluss der Einsinkungs- und Scher-
parameter auf eine Triebkraftvorhersage berücksichtigt [28]. Dies ermöglicht eine Erweite-
rung der empirischen Gleichungen unter stärkerer Berücksichtigung der physikalischen Zu-
sammenhänge zu halbempirischen Vorhersagen [29].  
Seitenkraftmessungen an AS-Reifen wurden in München in einer Bodenrinne auf nachgiebi-
ger Fahrbahn durchgeführt [30]. Krick führte weitere Messungen für das schräglaufende 
angetriebene Rad durch [31]. Für die Überlagerung von Triebkräften werden reduzierte Sei-
tenkräfte festgestellt, während bei Bremskräften eine Erhöhung der Seitenkraft erreicht wird. 
Begründet wird dies mit dem seitlichen Erdwall, der zur zusätzlichen Abstützung der Seiten-
kräfte beiträgt. Im Reifenkennfeld wird dieses Verhalten linearisiert dargestellt [32]: 
 αα ⋅⋅⋅±= c)FC1(F TsY   (3)
Durch den Vorzeichenwechsel für positive und negative Längskräfte entsteht ein asymmetri-
sches Reifenkennfeld. Taylor und Birtwistle messen die horizontalen Kräfte an einem AS-
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Frontreifen und modellieren Seiten- und Längskräfte mit empirischen Gleichungen [33]. 
Crolla et al. erstellen ein Modell für kombinierte Längs- und Seitenkräfte unter Verwendung 
eines Kräftegleichgewichts der Scherkräfte des Bodens und der Verformung des Reifens in 
der Kontaktfläche [34]. Schwanghart entwickelt ein Modell für die Seitenkraftübertragung 
von nicht angetriebenen Reifen auf Basis der Druckverteilung im Boden, des Schubspan-
nungsverlaufes und des Seitenkraftanteils durch die Einsinkung des Reifens und der dadurch 
bedingten Wallbildung [35]. All diese Untersuchungen wurden mit AS-Frontreifen diagonaler 
Bauart mit geringen Reifendurchmessern, verglichen mit heutigen Ackerschleppern, durchge-
führt. 
Gee-Clough und Sommer bestimmen den Rollwiderstand und die Seitenkräfte an einem ge-
zogenen Rad und entwickeln eine Vorhersage mit Hilfe der Mobilitätskennzahl und des Win-
kels der inneren Reibung [36]. McAllister et al. untersuchen Rollwiderstand und Seitenkräfte 
an Front- und Implementreifen und finden eine Korrelation mit der Mobilitätskennzahl [37]. 
In einem Vergleich von Radial- und Diagonalreifen weisen Radialreifen einen geringeren 
Rollwiderstand auf [38]. Im Weiteren werden die Seitenkräfte an nicht angetriebenen AS-
Reifen untersucht. Für die Beschreibung des Zusammenhangs zwischen Seitenkraftbeiwert cY 
und Schräglaufwinkel α wird Gleichung (4) vorgeschlagen [39]: 
   )e1(cc kmaxYY α⋅−−⋅= (4)
Ipek führt Versuche zur Ermittlung der Seiten- und Längskräfte auf starrer und nachgiebiger 
Fahrbahn durch [40]. Besonders berücksichtigt wird der Einfluss des Sturzes und des Schräg-
laufwinkels, um das Fahrverhalten von landwirtschaftlichen Fahrzeugen am Hang beurteilen 
zu können. Die Interaktion von Seiten- und Längskräften wird im Slip-Drift-Modell von 
Grečenko berücksichtigt [41]. Dabei wird die auf den Reifen wirkende, beliebige horizontale 
Krafteinwirkung über die Kontaktfläche auf den Boden übertragen und durch eine kombi-
nierte Reifen-Bodenverformung abgestützt. Der Zusammenhang zwischen Schubspannung 
und Bodenverschiebung wird durch eine bilineare Funktion beschrieben [42]. 
Das Zusammenwirken von stationären Längs- und Seitenkräften wird von Weber in einem 
"Reibungskuchen" dargestellt [43]. Mit einem Reifenmesszug werden Seitenführungskräfte 
an Nutzfahrzeugreifen auf unterschiedlichen Fahrbahnzuständen (trocken, nass, Schnee) 
gemessen und mit Laboruntersuchungen an einem Trommelprüfstand verglichen. Zur Beurtei-
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lung des querdynamischen Verhaltens auf Basis stationärer Messungen wird die Schräglauf-

























Bild 1: Definition der Schräglaufsteifigkeit 
Wong bezieht die Schräglaufsteifigkeit auf die Radlast, um die Ansprechempfindlichkeit auf 
Radlaständerungen zu berücksichtigen [44]. In Anlehnung an Gl. (4) verwendet Barrelmeyer 
eine abgewandelte Form zur Darstellung des Seitenkraft-Schräglaufwinkel-Verhaltens [15]. 
Dabei werden die Größen der Schräglaufsteifigkeit cα und der maximalen Seitenkraft FYmax 
als Parameter benutzt: 






Die Gleichung ermöglicht die Beschreibung des stationären Seitenkraft-Schräglaufwinkel-
Verhaltens bei Kenntnis zweier für die Modellierung wichtiger Größen und ist daher gut 
geeignet, das Übertragungsverhalten in seitlicher Richtung zu beschreiben. Die Exponential-
funktion verläuft stetig monoton steigend. Barrelmeyer weist darauf hin, dass Effekte bei sehr 
großen Schräglaufwinkeln, die zu einer Verringerung der Seitenkraft führen, in der Gleichung 
nicht berücksichtigt sind. Wird innerhalb des Messbereichs kein Maximalwert erreicht, muss 
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ein Maximalwert angenommen werden, um eine gute Übereinstimmung der Gleichung mit 
gemessenen Werten zu erzielen. Daher eignet sich die Kurve weniger, um den maximalen 
Kraftschlussbeiwert basierend auf der maximalen Seitenkraft zu ermitteln.  
Für die Modellierung der übertragbaren horizontalen Kräfte mit exakten physikalischen An-
sätzen sind die Kontaktfläche und die Kontaktflächendruckverteilung von wesentlicher Be-
deutung. Verschiedene Methoden zur Ermittlung der Reifen- und Bodenverformung werden 
von Schwieger [45] und Burt et al. [46] vorgestellt. Ein weiterer Schritt stellt die Entwicklung 
von Modellen zur Kontaktflächenberechnung und zur Druckverteilung in der Kontaktfläche 
dar [47,48]. Messungen mit verschiedenen AS-Reifen haben gezeigt, dass der allgemein-
gültigen Beschreibung und Modellierung der Form und Größe der Kontaktfläche auf fester 
und nachgiebiger Fahrbahn Grenzen gesetzt sind [49,50]. Zurückgehend auf die Messungen 
der Kontaktfläche von Söhne [51] entwickelt Hallonborg eine modifizierte Ellipse zur Be-
schreibung der Kontur der Kontaktfläche [52]. Jedoch beschränken sich die meisten Ansätze 
auf eine zweidimensionale Beschreibung der Kontaktfläche. Weiterhin sind dem Verfasser 
weder Messungen noch Modelle zur Beschreibung der Kontaktfläche von AS-Reifen unter 
dem Einfluss von horizontalen Kräften, insbesondere Seitenkräften, bekannt. Dies gilt sowohl 
für das Verhalten auf nachgiebiger Fahrbahn als auch für die Kontaktfläche der Stollen-
positivfläche auf fester Fahrbahn. 
Für die Modellierung der Kraftübertragung am Ackerschlepperreifen speziell auf fester Fahr-
bahn werden oftmals die oben aufgeführten Ansätze erweitert [53]. Neben den Genannten 
sind vor allem Ansätze für Pkw- und Nutzfahrzeugreifen bekannt. An dieser Stelle soll eine 
stark reduzierte Auswahl der verfügbaren Modelle vorgestellt werden.  
Einen mathematischen Ansatz mit dem Anspruch einer hohen Genauigkeit der Nachbildung des 
Reifenverhaltens auf fester Fahrbahn stellt das "Magic-Formula" (MF) Reifenmodell von Pa-
cejka dar [54]. Basierend auf einem Ansatz für die Längsrichtung [55] wird das Modell in 
[56,57] für überlagerte Längs- und Seitenkräfte erweitert. Die Bestimmung der MF-Parameter 
erfolgt mit Hilfe eines festgelegten Messprogramms durch Regressionsanalysen [58]. Aufgrund 
seiner einfachen Handhabung und der schnellen Rechenzeit, sowie der geringen Anzahl an 
erforderlichen Messungen erfährt das Modell in Mehrkörper-Simulationsmodellen für Fahrdy-
namikberechnungen in originaler oder modifizierter Form vielfach Anwendung [59,60]. 
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Fiala stellt ein Modell vor, welches einen umlaufenden Balken über Federn und Führungen 
mit der starren Nabe verbindet [61]. Willumeit greift das Fiala-Reifenmodell auf und führt für 
den Reifenprotektor ein Borstenmodell ein [62]. Die Borsten nehmen eine Schubspannung bei 
Einwirkung von Umfangs- oder Seitenkräften auf. Gute Übereinstimmung mit gemessenen 
Werten kann auch für kleine Radlasten erzielt werden, sofern Fialas Voraussetzung von einer 
konstanten Seitensteifigkeit bezogen auf die Aufstandsfläche aufgegeben wird. Abd El-
Gawwad et al. entwerfen unter Verwendung eines Speichenmodells ein erweitertes Modell, 
um den Einfluss von Querstollen [63] und schrägen Stollen [64] zu berücksichtigen. 
2.2 Instationäre Messung und Modellierung der Kräfte am Rad 
Das dynamische Verhalten in vertikaler Richtung war Gegenstand intensiver Forschung auf 
dem Bandlaufprüfstand der Universität Hohenheim [65,66]. Die Ergebnisse stellen eine um-
fassende Datenbasis für die Vertikal- und die Longitudinaldynamik dar, mit deren Hilfe ein 
Reifenmodell entwickelt wurde [67,68], Bild 2. Es zeigt sich, dass das Voigt-Kelvin-Modell 
zur Modellierung geeignet ist, sofern eine progressive Federkennlinie benutzt und die Dämp-
fungskonstante geschwindigkeitsabhängig dargestellt wird. Das Modell für die vertikale Rich-
tung wurde zur Optimierung des Fahrverhaltens in ein MKS-Fahrzeugmodell integriert [69]. 
Systembedingt ist an diesem Prüfstand eine Untersuchung von schräglaufenden Reifen nicht 
möglich, so dass auf eine Untersuchung der Lateraldynamik verzichtet werden musste.  
 
Bild 2: Nichtlineares Reifenmodell in vertikaler und in Längsrichtung [67,68]. 
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Neben der Untersuchung der Reifendynamik von AS-Reifen und der Messung von Fede-
rungs- und Dämpfungswerten [70] wird von v. Kising und Göhlich die Unrundheit von AS-
Reifen auf einem Bandlaufprüfstand gemessen [71,72] und in einem Reifenmodell berück-
sichtigt [73]. An der TU Berlin werden mit einem neuen Prüfstand für Nutzfahrzeuge der 
Anbau unterschiedlicher Achskonstruktionen und das Aufbringen größerer Seitenkräfte er-
möglicht [74]. Siefkes stellt für den Fahrbahnkontakt fest, dass in der Kontaktzone extrem 
instationäre Kraftwechselwirkungen stattfinden [75]. In [76] werden verschiedene Reifen-
modelle für die Simulation des vertikaldynamischen Verhaltens vorgestellt. Prinzipiell sind 
mit den Prüfständen der TU Berlin Untersuchungen zur dynamischen Kraftübertragung am 
schräglaufenden AS-Reifen möglich, dem Verfasser sind jedoch keine weiterführenden Er-
gebnisse bekannt. 
Schneider und Döll vergleichen den Höhenschlag eines AS-Reifens mit dem Rollwiderstand 
über dem Abrollumfang und den vertikalen Beschleunigungen des Rades [77]. Dabei wird 
keine Übereinstimmung zwischen Höhenschlag und Rollwiderstand festgestellt.  
An der Harper Adams University wird das vertikale Federungs- und Dämpfungsverhalten von 
AS-Reifen mit einer Einzelradmesseinrichtung untersucht. Insbesondere die Einflüsse einer 
Fußpunktanregung des Rades durch eine Schwellenfahrbahn und einer sinusförmig gestalte-
ten, nachgiebigen Fahrbahn werden berücksichtigt, um die Federsteifigkeit und die Dämp-
fungskonstante zu berechnen [78]. Dabei zeigt sich eine signifikante Erhöhung der Dämpfung 
auf nachgiebiger Fahrbahn. Die Überlagerung von Triebkräften bei der Bestimmung der 
vertikalen Dynamikparameter sowie der Einsatz einer gefederten Radaufhängung für AS-
Reifen stellen eine wesentliche Erweiterung der bisherigen Untersuchungen dar [79,80]. 
Dennoch wird die Überlagerung der Triebkraft nicht zur Bestimmung des Einflusses der 
Vertikaldynamik auf die Längskraftübertragung genutzt, sondern um den Einfluss der Trieb-
kraftübertragung auf die Vertikaldynamik darzustellen. Zusammenfassend wird ein Überblick 
über bisherige Untersuchungen zu vertikalen und lateralen, dynamischen Eigenschaften von 
AS-Reifen gegeben [81]. 
Die Beurteilung querdynamischer Vorgänge bei Kraftfahrzeugen führt zu einer Reihe von 
Untersuchungen von dynamischen Seitenkräften am Reifen. Strackerjan ermittelt Frequenz-
gänge für Seitenkräfte und Rückstellmomente auf einem Trommelprüfstand [82]. Ein Ver-
gleich der gemessenen Ergebnisse mit dem Reifenersatzmodell nach v. Schlippe und Dietrich 
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[83] zeigt gute Übereinstimmung für niedrige Frequenzen, höhere Frequenzen führen jedoch 
zu Differenzen zwischen Modell und Messung, bedingt durch die Masselosigkeit des Mo-
dells. Weber und Persch vergleichen das stationäre und instationäre Verhalten von Seiten- 
und Umfangskräften an Pkw-Reifen anhand von Frequenzgängen und Phasenverschiebungen 
an [84]. Bei sinusförmiger Verstellung des Schräglaufwinkels nehmen die Amplitude und 
Phasenverschiebung der Seitenkraft mit zunehmender Frequenz stark ab. Dies gilt bereits bei 
sehr niedrigen Frequenzen, so dass als Schlussfolgerung stationäre Messungen zur Beurtei-
lung der fahrdynamischen Reifencharakteristik nicht ausreichend sind [85].  
Zur Ermittlung der lateralen Kraftübertragung bei Nutzfahrzeugreifen werden von Pflug und 
Weber Messungen auf einem Trommelprüfstand durchgeführt [86]. Auch durch Aufbringen 
von Korund auf die Lauffläche konnten keine mit realen Fahrbahnen vergleichbaren Ergeb-
nisse erreicht werden. Aufbauend auf stationären Ergebnissen werden daher die Frequenz-
gänge der Seitenkraft mit einem Messanhänger ermittelt [87]. Im Vergleich zu Pkw-Reifen 
wurde bei den untersuchten Nutzfahrzeugreifen keine Amplitudenüberhöhung aufgrund von 
Masseneffekten festgestellt. Der Geschwindigkeitseinfluss kann durch die Darstellung des 
Frequenzgangs über der Wegfrequenz kompensiert werden, d.h., die Verzögerung im Seiten-
kraftaufbau zeigt sich zusätzlich abhängig von der Fahrgeschwindigkeit, indem bei größeren 
Geschwindigkeiten die Verzögerung geringer ausfällt. Die Zeitverzögerung im Seitenkraft-
aufbau wird also wesentlich vom zurückgelegten Weg des Reifens bestimmt, dieses Verhalten 
kann durch eine Einlauflänge (Relaxationslänge) beschrieben werden. Von Wang et al. wer-
den in [88] verschiedene Einflüsse auf die Relaxationslänge dargestellt und mit aus der Lite-
ratur entnommenen Werten verglichen [83,89,90]. Nach Göhring ist bei Nutzfahrzeugreifen, 
unter Berücksichtigung der stationär ermittelten Kennlinien, die Verringerung der Seiten-
kraftantwort unterhalb von 2 Hz Schräglaufwinkelfrequenz ohne Bedeutung [91]. Ob dies 
auch für AS-Reifen gültig ist, muss untersucht werden, da Nutzfahrzeugreifen mit wesentlich 
höheren Reifeninnendrücken betrieben werden und damit ein besseres Ansprechverhalten 
erwarten lassen. 
McAllister stellt eine Messeinrichtung zur Untersuchung gezogener und gelenkter AS-Front- 
und Implementreifen vor [92]. Anfang der 90er Jahre werden am Silsoe Research Institute 
verstärkt Versuche zum dynamischen Verhalten von AS-Reifen durchgeführt. Lines ermittelt 
vertikale Federungs- und Dämpfungsparameter und entwirft eine empirische Formel, die 
verschiedene Reifenparameter wie Reifeninnendruck, Fahrgeschwindigkeit, Reifenverschleiß 
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und Alterung berücksichtigt [93,94,-95]. Crolla et al. schlagen ein verbessertes Feder-Dämpfer-
Modell als Ersatzmodell für die Reifen zur Bewertung von Fahrzeugschwingungen vor [96]. 
Peng greift das Modell von Lines auf und erweitert es für die laterale Richtung. Mit dem 
neuen Modell wird eine bessere Vorhersage des dynamischen Verhaltens von Ackerschlep-
pern möglich [97,98]. In dieser Arbeit werden umfangreiche Untersuchungen zum Federungs- 
und Dämpfungsverhalten des AS-Reifens in seitlicher Richtung durchgeführt und in ein Mo-
dell integriert. Einflussparameter wie Fahrgeschwindigkeit, Reifeninnendruck und Fahrbahn 
werden für einen AS-Reifen der Größe 13.6 R38 erfasst. 
Für die Simulation der Fahrdynamik mit MKS-Fahrzeugmodellen werden Reifenmodelle 
durch physikalische Modellbeschreibungen erweitert [99,100]. Die Beschränkung des MF-
Reifenmodells auf stationäre Vorgänge und niederfrequente Anregungsfrequenzen führt durch 
eine Kombination des mathematischen Modells mit einem physikalischen Ansatz zum 
SWIFT-Reifenmodell [101,102,-103]. Bei diesem Modell wird die Kraftübertragung in der Kon-
taktfläche durch das MF-Modell realisiert, während die dynamischen Eigenschaften des Rei-
fens durch einen steifen Ring dargestellt werden, Bild 3. Bedingt durch den Aufbau des MF-
Reifenmodells, wird die Kontaktfläche durch einen Berührpunkt idealisiert. Aus dieser Ver-
einfachung resultiert eine Begrenzung der Fahrbahnunebenheiten, deren Struktur auf die 
Kontaktfläche des Reifens angepasst sein muss.  
 
Bild 3: Ringmodell des Reifens, nach [104] 
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Um das Modell für kurzwellige Fahrbahnunebenheiten, z.B. Hindernisse, zu erweitern, wer-
den verschiedene Ansätze aufgezeigt, um den Einfluss der Kontaktfläche berücksichtigen zu 
können. Dabei wird in einer Filterung der realen Fahrbahnoberfläche ein Hüllmodell erstellt, 
welches eine effektive Fahrbahnoberfläche beschreibt [105,106].  
Mit dem DNS-Reifenmodell wird von Gipser ein physikalisches Modell auf Basis einer Zer-
legung in finite Elemente von Flanken und Gürtel sowie der Berücksichtigung der Kontakt- 
und Reibungskräfte zwischen Laufstreifen und Fahrbahn vorgestellt [107,108]. Durch Herlei-
tung problemspezifischer Integrationsroutinen kann der Rechenaufwand verringert und das 
Modell für die Fahrdynamiksimulation eingesetzt werden. Mit dem Reifenmodell FTire  
(Flexible Ring Tire Model), einer Weiterentwicklung des DNS-Reifenmodells, wird die Ge-
nauigkeit verbessert [109]. Der Reifengürtel wird durch einen flexiblen Ring in Form einer 
bestimmten Anzahl von Punktmassen und entsprechenden Bindungen zwischen den Massen 
dargestellt. FTire kann daher sowohl für Untersuchungen der Fahrdynamik als auch des Fahr-
komforts eingesetzt werden. Das Reifenmodell RMOD-K besteht aus verschiedenen Modulen 
zur Generierung von Bodenoberflächen und zur Parameteridentifikation und setzt, je nach 
Anforderungen, Fahrdynamikmodelle oder Strukturdynamikmodelle adaptiv ein [110]. So 
kann je nach Simulationsaufgabe ein Wechsel durch das Programm erfolgen und führt daher 
zu optimierten Rechenzeiten gegenüber reinen FEM-Reifenmodellen. Böhm et al. stellen ein 
dreidimensionales elastodynamisches Reifenmodell unter Berücksichtigung der Stollengeo-
metrie in Kombination mit einem rheologischen Bodenmodell zur Modellierung hochfrequen-
ter Vorgänge vor [111]. Aufgrund der großen Rechenzeiten ist dieses Modell für die Simula-
tion fahrdynamischer Vorgänge weniger geeignet. 
2.3 Messung und Modellierung der Kräfte am Rad unter dem Einfluss von 
Radlastschwankungen 
Für Pkw-Reifen ist die Auswirkung dynamischer Radlastschwankungen auf die Kraftübertra-
gung bereits seit längerer Zeit Gegenstand intensiver Forschung. Mitschke berichtet über die 
Abhängigkeit dynamischer Radlastschwankungen von der Reifendämpfung [112]. In dem für 
AS-Reifen relevanten Bereich der Reifendämpfung [113] zeigt sich eine starke Zunahme der 
dynamischen Radlastschwankungen. Von Fritz werden Untersuchungsergebnisse zu Reifen-
kräften bei periodischen Vertikalbewegungen der Felge vorgestellt [114]. So nimmt die Fe-
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derhärte des Reifens mit zunehmendem Schräglaufwinkel ab, bedingt durch die stark  
asymmetrische Flächenpressung in der Latschfläche.  
Hofmann erarbeitet ein Reifenmodell, um die Vertikal- und Longitudinalkräfte bei der Hin-
dernisüberfahrt bestimmen zu können [115]. Kurz bestimmt über die Querdehnung der seitli-
chen Flanken des Rades die momentane Radlast und über die Mittenauslenkung der Querdeh-
nung die momentane Seitenkraft. Die höchsten Seitenkräfte werden bei konstanter Radlast 
erzielt. Durch den degressiven Verlauf der statischen Seitenführungskraft mit zunehmender 
Radlast ist bei periodischen Radlastschwankungen der Mittelwert der Seitenkraft kleiner als 
bei entsprechend konstanter Radlast [116]. Babbel entwickelt ein Reifenmodell, welches aus 
einem stationären Modell, einem Modul für den Seitenkraftverlust durch Radentlastung und 
einem Modul für das Einlaufverhalten besteht [117]. Für die stationären Vorgänge im Latsch 
wird ein Kontaktmodell eingesetzt. 
Böhm entwirft ein Modell für die Schräglaufeigenschaften eines Pkws bei periodisch wech-
selnder Radlast [118]. Endres und Huber verfolgen einen anderen Ansatz, bei dem der Ein-
fluss von wechselnden Radlasten auf das seitliche Abwandern des Reifens erfasst wird [119]. 
Diese Betrachtung soll die Reaktion eines Fahrzeuges auf äußere Einflüsse, wie z.B. Seiten-
wind, realitätsnäher darstellen. Für die Bewertung des Fahrverhaltens von Kraftfahrzeugen in 
Abhängigkeit von der Fahrbahnbeschaffenheit entwickelt Stolpp ein Modell für instationäre 
Seitenkräfte bei Radlastschwankungen [120]. Die Verzögerung im Seitenkraftaufbau wird mit 
Messergebnissen von Willumeit [121] verglichen. Stolpp stellt fest, dass bei geringen Rad-
lastschwankungen keine nennenswerte Verringerung der gemittelten Seitenkräfte erfolgt. Erst 
bei Anregungsfrequenzen ab etwa 5 bis 10 Hz wird ein deutlicher Einfluss auf die Seitenkraft 
festgestellt. Da das Fahrzeug jedoch nicht mit nennenswerten Horizontalschwingungen rea-
giert, wird nur eine geringfügige Beeinträchtigung der Fahrsicherheit festgestellt. 
Laermann untersucht das Seitenführungsverhalten von Pkw-Reifen bei Radlastschwankungen 
[122]. Bei harmonischer Anregung oder Sprunganregung der Reifeneinfederung führen die 
Parameteränderungen geringere Verstellung der Radlast, Erhöhung des Reifeninnendrucks 
und Vergrößerung des Schräglaufwinkels zu geringeren Verzögerungszeiten des Seitenkraft-
aufbaus. Bei harmonischer Anregung ergibt sich mit zunehmender Anregungsamplitude und  
-frequenz ein Seitenkraftverlust. Mitschke stellt für das Übertragungsverhalten der Seiten-
kräfte bei Radlastschwankungen fest, dass bei sinusförmigen Radlastschwankungen die Sei-
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tenkraft, bedingt durch nichtlineare Reifeneigenschaften, einem verzerrten Sinusverlauf folgt 
[123]. Die Verzerrung der Seitenkraft ist umso größer, je kleiner die Anregungswellenlänge 
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Bild 4: Seitenkraftverläufe bei unterschiedlichen Anregungswellenlängen, nach [123] 
Laermann entwickelt ein Modell für das Seitenführungsverhalten bei schnellen Radlast-
änderungen [124]. Sowohl eine sprungförmige als auch eine sinusförmige Anregung werden 
untersucht und mit dem Modell abgeglichen. Für den Seitenkraftverlauf ergibt sich mit zu-
nehmender Anregungsfrequenz und -amplitude ein sägezahnähnlicher Verlauf, der durch 
einen schnellen Abfall und einen langsameren Anstieg der Seitenkraft gekennzeichnet ist. 
Alberti untersucht den Einfluss von Fahrbahnunebenheiten auf die Seitenführungskräfte und 
führt Vergleichsrechnungen mit dem Reifenmodell nach Laermann durch [125]. In Erweite-
rung zu Laermann werden Versuche mit einem Messanhänger auf realen Fahrbahnen durch-
geführt und mit Prüfstandsmessungen verglichen. 
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2.4 Zusammenfassung der bisherigen Untersuchungen 
Die bisherigen Untersuchungen zur stationären Kraftübertragung zeigen, dass wesentliche 
Aspekte für AS-Reifen bereits betrachtet wurden. Messungen wurden vor allem an Reifen 
diagonaler Bauart oder kleinerer Reifendurchmesser und -breite durchgeführt. Um dem heuti-
gen Stand der Technik gerecht zu werden, sind Untersuchungen mit Breit- und Superbreit-
reifen erforderlich, welche mit sehr geringen Reifeninnendrücken betrieben werden. Für die 
Modellierung sind ein Abgleich bestehender Modelle mit Messungen und evtl. eine Adaption 
dieser Modelle an die geänderten Rahmenbedingungen, z.B. Reifenbauarten notwendig. Unter 
der Vielzahl von stationären Modellen zeichnet sich das Slip-Drift-Modell von Grečenko 
durch seine Berechnung von Längs- und Seitenkräften und durch seine Anwendbarkeit auf 
fester und nachgiebiger Fahrbahn aus [53]. Daher ist es für die Modellierung von AS-Reifen 
geeignet, sofern eine gute Übereinstimmung mit gemessenen Werten erzielt wird. 
Während das vertikale instationäre Verhalten von AS-Reifen weitgehend untersucht wurde, 
erfolgte eine Betrachtung des horizontalen Übertragungsverhaltens bei instationärer Schlupf- 
oder Schräglaufwinkelanregung nur in geringem Umfang. Wesentliche Erkenntnisse konnten 
bisher nur aus Untersuchungen von Kraft- oder Nutzfahrzeugreifen übertragen werden. Da 
sich die Reifenparameter und die Betriebsbedingungen wesentlich unterscheiden, ist die 
Übertragbarkeit von Messergebnissen zweifelhaft. Die Übertragung der verwendeten Modelle 
bedarf einer Überprüfung und Anpassung der Modellparameter.  
Zum Einfluss von Radlastschwankungen auf das horizontale Kraftübertragungsverhalten von 
AS-Reifen liegen bislang noch keine Untersuchungen vor. Wesentliche Erkenntnisse können 
lediglich aus Arbeiten zu Pkw-Reifen abgeleitet werden, aufgrund der größeren bewegten 
Massen, der stark differierenden Reifengrößen und -bauart (z.B. Stollen) sowie der abwei-
chenden Betriebsbedingungen erscheint eine Übertragung der Ergebnisse jedoch wenig Erfolg 
versprechend. Die Übertragbarkeit der Modelle muss überprüft werden, eine Anpassung der 
Modellparameter ist unabdingbar. Sofern die Modelle übertragbar sind, bleibt ein wesent-
licher Unterschied zu Kraftfahrzeugen bestehen: Ackerschlepper und selbstfahrende Erntema-
schinen sind meist ungefederte oder nur vorderachsgefederte Fahrzeuge, so dass sich die 
Übertragungsmechanismen von Vertikalbewegungen wesentlich von denen bei Kraftfahr-
zeugen unterscheiden. Dies wird unmittelbaren Einfluss auf die Entstehung von Radlast-
schwankungen haben. Die größeren Federwege von AS-Reifen und das große Volumen in 
Kombination mit geringen Reifeninnendrücken wird die Auswirkung auf die horizontale 
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Kraftübertragung wesentlich beeinflussen. Aufgrund dieser abweichenden Voraussetzungen 
sowie der gestiegenen Anforderungen an AS-Reifen bzgl. Fahrsicherheit und Fahrkomfort bei 
Straßenfahrten ist eine Untersuchung von Radlastschwankungen und deren Auswirkungen auf 
die horizontale Kraftübertragung zwingend erforderlich. 
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3 Kraftübertragung am Rad 
3.1 Begriffsdefinitionen 
Als charakterisierende Bewegungsgröße für die einwirkende Längskraft dient der Schlupf, 
dessen Definition auf der tatsächlichen Geschwindigkeit v der Radnabe und der theoretischen 
Umfangsgeschwindigkeit vth des Rades basiert. Da für AS-Reifen sowohl Bremsschlupf als 
auch Triebschlupf relevante Fahrzustände darstellen können, ist eine geteilte Schlupf-
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Die theoretische Umfangsgeschwindigkeit kann aus dem Produkt der Winkelgeschwindigkeit 
ω und dem dynamischen Rollradius rdyn des schlupflos rollenden Rades bestimmt werden: 
 dynth rv ⋅= ω  (9)














v1i ⋅−=−= ω   (11)
Für die Ermittlung des dynamischen Rollradius muss das Rad ohne Schlupf bewegt werden. 
Es ist also eine Festlegung erforderlich, wann das Rad schlupflos abrollt.  
Für ein angetriebenes, nicht schräglaufendes Rad ergibt sich nach Bild 5 folgende Momen-
tenbilanz: 
 hFMT ⋅=  (12)










Bild 5: Kräftebilanz am angetriebenen Rad 
Die Reaktionskraft F in der Aufstandsfläche kann orthogonal in die Triebkraft FT und die 
Radlast FZ zerlegt werden. Die Triebkraft FT entspricht im Betrag der Radzugkraft FL und 










F ⋅−=  (13)







F =  (14)
Die Umfangskraft ist eine fiktive, nicht messbare Kraft, die im Kraftangriffspunkt der Boden-
kraft horizontal wirkt [126]. Die Schwierigkeiten bei der Ermittlung der Umfangskraft führen 
zu der in [15,127] ausführlich behandelten Problematik der Schlupfnullpunktbestimmung. 
Aufgrund der vereinfachenden Annahme einer punktuellen Kraftübertragung in der Kontakt-
fläche ist eine Festlegung der geometrischen Größen e und rT erforderlich. Bekker schlägt vor, 
dass die Triebkraft FT als Differenz der Umfangskraft FU und des Rollwiderstandes FR be-
trachtet wird: 
 RUT FFF −=  (15)
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Nach Schüring führt die Auftrennung der Umfangskraft in Triebkraft und Rollwiderstand 
jedoch zu der falschen Annahme, dass beide Kräfte in der Kontaktfläche mit gleicher Wir-
kungslinie wirken [128]. Es wird deutlich das Gl. (15) und (13) unter Verwendung von (14) 
identisch sind, so dass der Rollwiderstandsbeiwert aus dem Hebelarm der Radlast e und dem 




Die Abschätzung und Festlegung des Hebelarms der Radlast e oder des Momentenradius rT ist 
erforderlich, um Gl. (13) lösen zu können. Sowohl die kinetische Betrachtung als auch die 
Betrachtung der Kräfteverhältnisse führen zu der Problematik, dass die Festlegung einer 
geometrischen Größe erforderlich ist, um den Schlupfnullpunkt festzulegen. Barrelmeyer 
erwähnt in diesem Zusammenhang, dass die Nullschlupfdefinition auch ein Problem der 
Rollradienbestimmung ist [15]. In Übereinstimmung mit vorangegangenen Arbeiten mit der 
verwendeten Messeinrichtung wurde der Schlupfnullpunkt für jenen Fahrzustand festgelegt, 
in welchem das Rad mit dem äußeren Rollwiderstand, welcher durch die Bodenverformung 
verursacht wird, angetrieben wird [13]. Dadurch findet der Übergang von Brems- zu Trieb-
schlupf statt, sobald die Triebkraft den äußeren Rollwiderstand des Rades übersteigt. Die in 
Kapitel 7 und 8 dargestellten Ergebnisse basieren auf dieser Schlupfdefinition, was bei einem 
Vergleich mit anderen Ergebnissen entsprechend Berücksichtigung finden muss. 
Eine einwirkende Seitenkraft verursacht eine Verformung der Gummielemente in der Kon-
taktfläche und führt zu einem Schräglaufwinkel α zwischen der Mittelebene in Längsrichtung 
und der Bewegungsrichtung des Rades, Bild 6. Durch die Überlagerung von Schräglauf und 
Brems- oder Triebschlupf ergibt sich eine vektorielle Aufteilung der Gleitgeschwindigkeit in 
X- und Y-Richtung: 
 thG vvv
rrr −=  (17)
Im Vergleich zu den nur unter dem Eingriff von Längskräften betrachteten Verhältnissen 
ergibt sich eine Veränderung der relevanten Parameter. Eine weiterführende Schlupfdefinition 
muss die relevante tatsächliche, longitudinale Fahrgeschwindigkeit vX berücksichtigen: 
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 GXthX vvv +=  (18)












Bild 6: Geschwindigkeitsvektoren bei gebremstem (oder angetriebenem) und schräg-
laufendem Rad  
Eine äquivalente Beschreibung zum Längsschlupf stellt der Querschlupf iY dar. Aufgrund der 
besseren Anwendbarkeit findet diese Größe in Reifen- und Fahrdynamiksimulationsmodellen 






i =  (20)
Diese Betrachtung ermöglicht eine gleichwertige Darstellung des Längs- und des Quer-
schlupfes. So kann bei einer Überlagerung von Längs- und Seitenkräften der resultierende 
Gesamtschlupf mit dem nach Gl. (10) oder (11) berechneten Längsschlupf berechnet werden: 
 2Y
2
X iii +=  (21)
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Die Radlast als wesentliche Einflussgröße für die Kraftübertragung am Reifen kann für fahr-
dynamische Vorgänge und Untersuchungen nur vereinfachend als konstant angenommen 
werden. Die Veränderung der Radlast bei rollendem Reifen hat verschiedene reifen- und 
fahrbahnspezifische Ursachen. Eine fahrdynamische Betrachtung des Gesamtfahrzeuges zeigt, 
dass durch die Wechselwirkung zwischen Vorder- und Hinterachse oder den einzelnen Rä-
dern eine Veränderung der Rad- oder Achslast entsteht. Untersuchungen von Späth an einem 
Ackerschlepper haben gezeigt, dass durch Nick- und Wankbewegungen niederfrequente und 
aus der Stollenanregung höherfrequente Achslastschwankungen bereits auf ebener Fahrbahn 
resultieren [130]. Verstärkt wird die Anregung durch die Fahrbahnkontur, die bei Uneben-
heiten oder Einzelhindernissen eine extreme Anregung einleitet. Bei der in Bild 7 darge-
stellten Überfahrt einer Rampe sind die Punkte P.1 Beginn der Rampe, P.2 obere Kante der 
Rampe und P.3 Ende der Rampe gesondert gekennzeichnet. Es treten deutliche Kraftspitzen 
auf, die im dargestellten Fall zu einer sehr geringen residualen Achslast an der Hinterachse 
und nahezu zum Abheben der Räder führen.  
Bei optimal ebener Fahrbahn, wie sie auf verschiedenen Prüfständen realisiert ist, treten 
reifenerregte Ursachen für Radlastschwankungen in den Vordergrund. Insbesondere groß 
dimensionierte AS-Reifen weisen aufgrund fertigungstechnischer Toleranzen eine bedeutende 
geometrische Unrundheit auf, deren maximale Differenz als Höhenschlag bezeichnet wird. 
Bild 8 zeigt den gemessenen Verlauf der Außenkontur eines AS-Reifens unter Berücksichti-
gung der Stollengeometrie. Der Höhenschlag von ca. 4 mm an der Stollenspitze verursacht 
eine Veränderung des statischen Rollradius, d.h. des Abstandes der Radnabe zur Fahrbahn-
oberfläche und bedingt eine Veränderung der Radlast. 
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Bild 7: Verlauf der Achslast und der Vertikalkraft im Heckkraftheber eines Standard-
Ackerschleppers bei Fahrt mit 1,7 t Heckballast über eine Rampe [130]  
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Bild 8: Gemessener Höhenschlag eines AS-Reifens  
Über die geometrischen Einflüsse hinaus sind jedoch weitere Einflussfaktoren zu berücksich-
tigen, die ebenfalls aus Fertigungstoleranzen resultieren. Hierzu zählen die inhomogene radia-
le Massenverteilung, durch die eine Unwucht entsteht, sowie die variierende radiale Feder-
steifigkeit und Dämpfung, so dass eine Drehwinkelabhängigkeit der Dynamikparameter 
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entsteht. Eine Betrachtung der gemessenen Vertikalkraft in der Aufstandsfläche des Reifens 
zeigt die Analogie zwischen der Geometrie des Reifens und der resultierenden Radlast, Bild 
9. Deutlich werden vor allem die Stollenanregung und deren Einfluss auf den statischen Roll-
radius und die Radlast. Darüber hinaus stellen die Anregungen durch die Einzelstollen und 
den Höhenschlag geschwindigkeitsabhängige Anregungsquellen dar, welche vor allem bei 
Übereinstimmung der Anregungsfrequenzen mit Eigenfrequenzen zu starken Radlastvariatio-
nen führen können. Da die höherfrequente Stollenanregung und die niederfrequente Anregung 
durch die Unrundheit des Reifens immer überlagert auftreten, ist eine getrennte Betrachtung 
und spezifische Bewertung höher- und niederfrequenter Anregungsformen nicht möglich.  
kN






































Bild 9: Verlauf der Radlast und des statischen Rollradius auf ebener Fahrbahn  
3.3 Auswirkungen von querdynamischen Vorgängen auf den Verlauf der Radlast  
Variationen der Radlast bewirken eine Beeinflussung der horizontalen Kraftübertragung. 
Darüber hinaus entsteht durch die Kinematik des Gesamtfahrzeuges eine wechselseitige 
Interaktion der Räder. So führen Nickbewegungen des Ackerschleppers zu variierenden Rad-
lasten an der Vorder- und Hinterachse. Eine einseitige Reifeneinfederung führt bei den meist 
mit Starrachsen ausgeführten, ungefederten Ackerschleppern zu geringen Sturzänderungen. 
Mit zunehmendem Einsatz von Federungs- und Dämpfungssystemen an den Achsen oder 
Rädern unter Verwendung von Radaufhängungen sind den vertikalen Bewegungen weitere 
horizontale, translatorische oder rotatorische Bewegungen überlagert [131].  
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Um die Variationen der Radlast bewerten zu können, wurden die Kräfte für ein typisches und 
alltägliches Fahrmanöver (Kurvenfahrt mit konstanter Geschwindigkeit) berechnet. Durch die 
Gestaltung von Kurven nach den Richtlinien für die Anlage von Landstraßen [132] und den 
damit begrenzten Querbeschleunigungen erfolgt der Kurveneinlauf und -auslauf in Form einer 
Klothoide. Die lineare Zunahme oder Abnahme des Krümmungsradius mit der Länge des 
Kurvenbogens führt zu einer linearen Änderung der Querbeschleunigung. Abhängig von den 
Fahrzeug- und Reifenparametern ergibt sich in erster Näherung eine lineare Änderung der 
kurveninneren und -äußeren Radlast, wie in Bild 10 an einem Einachsmodell dargestellt ist. 
 
Bild 10: Kräfte an einer AS-Achse bei Kurvenfahrt 
Unter Vernachlässigung der Reifenverformung, der daraus resultierenden Verschiebung der 
Kraftangriffspunkte [133] und der Ein- bzw. Ausfederung der Reifen kann die relative Ände-
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Ausgehend von üblichen Querbeschleunigungen bei Straßenfahrt von bis zu aq = 4 m/s² [157] 
kann für einen Standard-Ackerschlepper (hS = 1,1 m; s = 1,8 m [134]) mit Veränderung der 
Radlasten von bis zu 50% gerechnet werden, Bild 11. Wermann erreicht bei einem Fahr-
manöver in Form eines Lenkwinkelsprungs mit einem Ackerschlepper mit angebautem Pflug 
eine Verlagerung von ca. 60% auf das kurvenäußere Rad der Hinterachse [135]. Die aufge-
zeigten Erkenntnisse dienen als Eingangsparameter für die in Kapitel 7.5.2 dargestellten 
Auswirkungen von Radlastschwankungen auf die horizontalen Kräfte. 
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Bild 11: Änderung der Radlast in Abhängigkeit der Querbeschleunigung bei Kurvenfahrt  
3.4 Betrachtung der dynamischen Vertikalkräfte 
Bei den bisher durchgeführten Forschungsarbeiten im Bereich der horizontalen Kraftüber-
tragung an AS-Reifen wurde die Radlast stets als stationäre Größe behandelt. Die Messung 
der Kräfte in der Kontaktfläche zwischen Reifen und Fahrbahn ist bei Laborprüfständen gut 
realisierbar, bei mobilen Prüfständen gestaltet sich diese Erfassung jedoch äußerst schwierig. 
Daher wird bei diesen Prüfständen oft auf Messnaben zurückgegriffen, die bei stationären 
Messungen gute Ergebnisse liefern. Bei Messungen mit dynamischen Radlasten ist eine Be-
rücksichtigung der Beschleunigungskräfte des Messrades und daher eine detaillierte Betrach-
tung der am Messrad angreifenden vertikalen Kräfte erforderlich, Bild 12. Die Betrachtung 
erfolgt an der in dieser Arbeit verwendeten Einzelradmesseinrichtung. 
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Bild 12: Dynamische Vertikalkräfte am Messrad der Einzelradmesseinrichtung 
Durch die kinematische Anlenkung des Messrades in Form von Längslenkern bewegt sich der 
Nabenmittelpunkt auf einer Kreisbahn um den Punkt P. Statisch wirken in der Radaufstands-
fläche die Gewichtskräfte des Messrades, der Nabe und der anteiligen Radaufhängung sowie 
gegebenenfalls der Ballastierung. Für die kinematische Betrachtung sind die Beschleuni-
gungskraft FB und die Zentrifugalkraft FZf zu ergänzen: 
 ZfBGZ FFFF ++=
βlmFF lGZ ⋅⋅⋅+= &&
 
  βββ sinlmcos 2l ⋅⋅⋅+ &
(24)
Das Radkraftdynamometer ist in der Nabe des Messrades befestigt und trennt die bewegten 
Massen in die Masse m1 (Messrad und anteilige Nabe) und eine zweite Masse m2 (Radauf-
hängung und anteilige Nabe). Durch diese Anordnung des Radkraftdynamometers in der 
Nabe des Messrades können die auftretenden Kräfte in zwei Anteile zerlegt werden, welche in 
der Gesamtsumme wieder der Kraft FZ entsprechen:  
 2Zf2B2G1Zf1B1GZ FFFFFFF +++++=  (25)
Diese Aufteilung ist notwendig, da die vom Radkraftdynamometer gemessene Kraft FM je-
weils nur einen Teil der Beschleunigungs- und Zentrifugalkräfte der gesamten bewegten 
Massen berücksichtigt.  
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Durch Freischneiden der Messnabe kann die resultierende Radlast aus der gemessenen Kraft 
berechnet werden. Es ergibt sich für die am Radkraftdynamometer gemessene Kraft FM: 
 2Zf2B2GM FFFF ++=  (26)
Für die Berechnung der auftretenden Radlast wird das Kräftegleichgewicht, das auf die Masse 
m1 wirkt, betrachtet: 
  M1Zf1B1GZ FFFFF +++=
l11GZ coslmFF ⋅⋅⋅+= ββ&&
 
  M2l1 Fsinlm +⋅⋅⋅+ ββ&
(27)
Durch die Ermittlung der Masse m2 kann die Masse m1 bei bekanntem Gesamtgewicht der 
Messnabe, des Reifens und der Aufhängung, berechnet werden. Die Bewegungsgrößen wer-
den indirekt in Form des statischen Rollradius gemessen und in den Drehwinkel β sowie die 
Winkelgeschwindigkeit und -beschleunigung umgerechnet. Damit ist die Bestimmung der 
momentanen Radlast zu jedem Zeitpunkt möglich. 
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4 Modellierung der Kräfte am Rad 
Eine umfassende Beschreibung des Reifens ist aufgrund des Aufbaus aus den Hauptkompo-
nenten Lauffläche, Karkasse und Gürtel einerseits und der für die Lauffläche verwendeten 
vernetzten und mit Füllstoffen verstärkten Elastomeren andererseits äußerst komplex [136]. 
Aus diesem Grund erweisen sich reine FEM-Reifenmodelle für fahrdynamische Vorgänge 
meist als zu rechenintensiv und führen zu vereinfachten physikalischen Ansätzen [137]. Diese 
Ansätze führen zu Differenzialgleichungssystemen, welche oft nur durch Vereinfachungen zu 
lösen sind und aufgrund ihres hohen Rechenaufwandes für Fahrsimulationen weniger geeig-
net sind [138]. Über solche physikalische Ansätze hinaus unterscheidet Schieschke noch 
halbphysikalische und mathematische Modelle. Bei mathematischen Modellen wird die 
Kenntnis des nachzubildenden Systems vernachlässigt, es findet eine Approximation an er-
mittelte Messkurven statt. Dadurch wird in Abhängigkeit der vorhandenen Messungen eine 
hohe Realitätstreue bei geringer Kenntnis des Realsystems und dem Einfluss von Parameter-
variationen erreicht. Ein Kompromiss wird durch den Einsatz halbphysikalischer Modelle 
erzielt, wobei ein physikalisches Grundmodell durch Parameterwahl und Korrekturfunktionen 
angepasst wird [139].  
Die folgende Beschreibung von Seitenkraftmodellen stellt eine Auswahl dar. Berücksichtigt 
wurden vor allem Ansätze, welche schnelle Rechenzeiten ermöglichen und daher für die 
Fahrdynamik geeignet erscheinen. 
4.1 Stationäre Seitenkraftmodelle 
Bild 13 zeigt das Fiala-Reifenmodell [61]. Die Verbindung des umlaufenden Balkens und der 
Nabe des Rades erfolgt über Federn und Führungen. Die Vorgänge im Latsch werden durch 
ein deformierbares Laufband berücksichtigt, das als elastische Unterlage angesehen werden 
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2 FFbp8bp16A ⋅+⋅⋅⋅⋅⋅+⋅⋅⋅= κκµµ
A)Fbp4(3B Ymax ⋅⋅+⋅⋅⋅⋅= κµ
 




































Bild 13:  Fiala Balkenmodell [61] 
Fiala zeigt an einem Beispiel den berechneten Verlauf der Seitenkraft über dem Schräglauf-
winkel für verschiedene Radlasten. Die Modellgleichung hängt dann nur noch von der Rad-
last, dem Schräglaufwinkel und der Reibungszahl µ ab, Bild 14. Das Balkenmodell nach Fiala 
ist für die Verwendung als stationäres Reifenmodell konzipiert. Dem Verfasser sind keine 
Anwendungen bekannt, welche dieses Modell zur instationären Beschreibung des Reifens 
nutzen.  
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Bild 14: Verlauf der Seitenkraft für unterschiedliche Radlasten nach Fiala  
Einen mathematischen Ansatz mit dem Anspruch einer hohen Genauigkeit der Nachbildung 
des Reifenverhaltens stellt das "Magic-Formula" Reifenmodell von Pacejka dar [57,140,141]. 
Den Kern des Reifenmodells bildet die als "Magic-Formula" bezeichnete Gleichung: 
 { }[ ]))iBarctan(iB(EiBarctanCsinDFX ⋅−⋅−⋅⋅⋅=    bzw. 
 { }[ ]))Barctan(B(EBarctanCsinDFY ααα ⋅−⋅−⋅⋅⋅=   
(30)
Gl. (30) kann sowohl für die longitudinale als auch für die laterale Richtung angewendet 
werden, jedoch nicht für überlagerte Längs- und Seitenkräfte. Dafür ist eine Erweiterung, wie 
in [57] beschrieben, erforderlich. Um verschiedene Einflüsse, wie z.B. den Sturz und die 
daraus resultierende Verschiebung des Seitenkraftverlaufs zu berücksichtigen, kann der Kur-
venverlauf sowohl in horizontaler als auch in vertikaler Richtung verschoben werden. Der 
Parameter D ergibt den Maximalwert der Kraft, das Produkt B·C·D den Gradienten im Ur-
sprung. Die Parameter C und B werden von Pacejka als Form- bzw. Steifigkeitsfaktor be-
zeichnet. Der verbleibende Faktor E beeinflusst den Verlauf der Kraft im Bereich des Maxi-
malwerts sowie den Wert des Längs- oder Querschlupfs, bei dem die maximale Kraft auftritt. 
Um verschiedene Einflüsse auf den Verlauf der Seitenkraft oder der Triebkraft berücksichti-
gen zu können, stellt Pacejka die Similarity Methode vor [142]. Diese basiert auf der Er-
kenntnis, dass sich die longitudinalen und lateralen Kraftverläufe ähnlich verhalten, wenn sie 
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für einen Reifen unter unterschiedlichen Bedingungen erzielt wurden. Ausgehend von einer 
Referenzkurve, d.h. für die Seitenkraft ohne Sturz oder Triebkraft, mit der Radlast FZ0 und 
dem Kraftschlussbeiwert µ0, können veränderte Bedingungen durch vertikale und horizontale 
Verschiebung und Streckung bzw. Stauchung dargestellt werden. Sind diese Parameter für die 
Standardbedingungen festgelegt, kann für variierte Bedingungen, wie z.B. einer Veränderung 


























So führt die Veränderung des Kraftschlussbeiwertes zur Anpassung der maximalen Seiten-
kraft, ohne die Schräglaufsteifigkeit zu beeinflussen. Mit den bekannten Kennwerten aus 
stationären Seitenkraftmessungen können somit die Parameter ermittelt und für die jeweiligen 
Bedingungen angepasst werden. Die Anwendung dieser Similarity Methode ist nicht auf das 
MF-Reifenmodell beschränkt, sondern kann auch durch andere Modelle umgesetzt werden.  
Das Slip-Drift-Modell wurde ursprünglich für die Simulation kombinierter Längs- und Sei-
tenkräfte auf nachgiebigem Boden konzipiert, kann jedoch auch auf starrer Fahrbahn einge-
setzt werden [53]. Die exakte Herleitung wird von Grečenko ausführlich behandelt 
[41,42,143]. An dieser Stelle sollen nur die für diese Arbeit erforderlichen Ergebnisse wie-
dergegeben werden.  
Wirken Längs- und Seitenkräfte auf ein Rad, d.h. liegt ein definierter Schräglaufwinkel und 
Schlupf vor, so entsteht die Reifen-Boden-Deformation j, Bild 15. Diese nimmt linear vom 
Eintreten des Reifens in die Kontaktfläche bis zum Verlassen zu, so dass sich bezogen auf den 
Weg x ein konstanter Deformationsgradient u ergibt. Der Deformationsgradient wird verur-
sacht durch die resultierende horizontale Kraft FRes und greift in derselben Richtung unter 
dem Winkel ζ in der Kontaktfläche an. Für ein schräglaufendes Rad ohne Schlupf ist der 
Deformationsgradient gleich dem Tangens des Schräglaufwinkels (u = tanα), für ein 
schlupfendes Rad ohne Schräglauf ist der Deformationsgradient gleich dem Schlupf (u = i).  
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Bild 15: Kräfte und Verschiebungen in der Aufstandsfläche nach dem Slip-Drift-Modell 
Für die Überlagerung von Schlupf und Schräglauf ergibt sich folgender Zusammenhang: 
α222 tan)i1(iu ⋅−+=  (33)
Die resultierende Horizontalkraft kann durch Integration der Schubspannung in der Auf-
standsfläche berechnet werden. Der Zusammenhang zwischen der in der Kontaktfläche an-
greifenden Schubspannung τ und der Deformation j wurde von Grečenko ausführlich erarbei-
tet. Als Ergebnis wurde ein approximierter bilinearer Ansatz gewählt, Bild 16: 
))jj(absjj(
j2 kkk
max −−+= ττ  (34)
Es zeigt sich, dass die Schubspannung bis zum Erreichen der charakteristischen Deformation 
jk linear ansteigt, bei weiterer Zunahme der Deformation verharrt die Schubspannung auf dem 
Maximalwert. Die Deformation j fasst im Slip-Drift-Modell die Reifen- und die Bodendefor-
mation zusammen. Die charakteristische Deformation bestimmt den charakteristischen De-
formationsgradienten uk, der lediglich eine Hilfsgröße darstellt: 
 
l
ju kk =  (35)
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Bild 16: Angenäherter, bilinearer Verlauf der Schubspannung τ über der Deformation j 
Durch den bilinearen Ansatz für die Schubspannung ist eigentlich eine Integration über die 
Kontaktlänge l in zwei Schritten erforderlich. Durch eine Methode, welche Grečenko in [42] 
ausführlich vorstellt, kann unter Verwendung einer Hilfsfunktion die Integration in einem 
Schritt erfolgen. Ergebnis ist die resultierende Horizontalkraft bzw. der Kraftschlussbeiwert in 


























Die Verwendung des bilinearen Ansatzes ermöglicht die analytische Berechnung der Um-












Um dem Reibungsverhalten der Reifen auf fester Fahrbahn gerecht zu werden, kann die 
Haftreibungszahl mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit verringert werden. Hierzu schlägt 
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Verglichen mit Gl. (36) führt die Abhängigkeit des maximalen Kraftschlussbeiwertes vom 
Deformationsgradienten auch zu einer Änderung des charakteristischen Gradienten uk, d.h., uk 
geht über in uk0. Für beide Ansätze ergeben sich die in Bild 17 dargestellten Verläufe des 
Kraftschlussbeiwertes über dem Deformationsgradienten. Mit dem Slip-Drift-Modell können 
bei bekanntem Schlupf und Schräglaufwinkel die resultierenden Kräfte in Längs- und Seiten-
richtung berechnet werden. Eine umgekehrte Bestimmung der kinematischen Größen aus den 


















Bild 17: Verlauf des Kraftschlussbeiwertes über dem Deformationsgradienten 
Eine wesentliche Erweiterung stellt die Lösung des Slip-Drift-Modells für die Anisotropie der 
Reifenkennlinien in Längs- und Seitenrichtung dar [53]. Dadurch können unterschiedliche 
Reifeneigenschaften berücksichtigt werden. Sofern die Reifen- und Bodenparameter in den 
Hauptrichtungen bekannt sind, schlägt Grečenko vor, die erforderlichen Parameter für die 
allgemeine Richtung mit dem Winkel ζ nach folgender Regel zu kombinieren: 
)2cos1()zz(5,0z)(z XYX ζζ −⋅−⋅+=  (39)
So können, je nach Anwendungsfall, die bekannten Parameter in den Hauptrichtungen X und 
Y in die allgemeine Richtung umgerechnet werden. Für die Berechnung von Reifenkenn-
feldern können aus den bekannten Triebkraft-Schlupf-Verläufen sowie den Seitenkraft-
Schräglaufwinkel-Verläufen die Parameter ukx und µmaxx sowie uky und µmaxy bestimmt und 
daraus der Deformationsgradient und die resultierenden Kräfte berechnet werden. 
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4.2 Instationäre Seitenkraftmodelle 
Für den Einsatz in fahrdynamischen Simulationsmodellen ist die Kenntnis des Zeitverhaltens 
der Kraftübertragung des Reifens unabdingbar [144]. Gegenüber stationären Seitenkraftmes-
sungen zeigen Messergebnisse bei veränderlichen Eingangsgrößen eine Verzögerung im 
Kraftaufbau [145]. Zur Berücksichtigung dieses Verhaltens wurden verschiedene Modelle 
vorgeschlagen. Auch bei instationären Modellen kann zwischen empirischen und physika-
lischen Ansätzen unterschieden werden. Für fahrdynamische relevante Vorgänge muss eine 
Simulation in Echtzeit angestrebt werden, wodurch der Rechenzeit bei diesen Modellen höhe-
re Priorität obliegt. Die in dieser Arbeit primär betrachteten Kräfte in Seiten- und Längsrich-
tung werden oft von vertikalen Ersatzmodellen abgeleitet. Empirische Ansätze bestehen aus 
parallel oder in Reihe angeordneten Federn und Dämpfern und entsprechenden Kombinatio-
nen. Basis dieser Modelle ist eine Linearisierung der stationären Kraftübertragung für kleine 
Schräglaufwinkel: 
 αα ⋅= cFYstat  (40)
Um einen größeren Gültigkeitsbereich zu erhalten, schlägt Mitschke vor, anstatt des Gradien-
ten im Ursprung, eine Sekante zwischen FY = 0 kN und FY = 1/3·Fxmax zu verwenden [146]. 
Die so verringerte Schräglaufsteifigkeit trägt in gewissem Umfang der Degression des Ver-
laufs der Seitenkraft Rechnung.  






vtan =≈ αα  (41)
In der Vergangenheit wurden verschiedene Modellansätze realisiert. Analog zur vertikalen 
Kraftrichtung wurde das Voigt-Kelvin-Modell für die Längs- und Seitenrichtung verwendet. 
Für das Voigt-Kelvin-Modell ergibt sich mit den o.g. Voraussetzungen folgende Differenzial-
gleichung: 
  ααα ⋅⋅+⋅= XYR vccFY && (42)
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ωω ααα  (43)
Das Übertragungsverhalten des Voigt-Kelvin-Modells entspricht dem eines PI-Gliedes. Crolla 
stellt fest, dass zur Modellierung des Schwingungsverhaltens von Ackerschleppern das Max-
well-Modell für die horizontalen Richtungen besser geeignet ist [96]. Für das Maxwell-
Modell ergibt sich mit der in Serie angeordneten Feder-Dämpfer-Kombination die Differenzi-
algleichung: 

























Die Verwendung des Maxwell-Modells in Form eines Tiefpassfilters führt zu der anschau-
lichen Annahme, dass die Reifensteifigkeit durch die Federwirkung der Karkasse dargestellt 
wird, während die geringe Dämpfung des Reifens vernachlässigt wird und die Dämpfung 
durch den Kontakt zwischen Reifen und Fahrbahn dargestellt wird. Die charakteristischen 
Größen des PT1-Gliedes können im Bode-Diagramm durch zwei Asymptoten veranschaulicht 
werden, Bild 18. Für Anregungsfrequenzen, die klein im Verhältnis zur Eckfrequenz ωeck 
sind, nähert sich der Verlauf asymptotisch der Sprunghöhe des Proportionalgliedes in Form 
der logarithmierten stationären Schräglaufsteifigkeit cα an. Die zweite Asymptote schneidet 
die erste für ω = ωeck, dem Reziprokwert der in Gl. (45) enthaltenen Zeitkonstante T1. Diese 
Asymptote fällt mit 20 dB/Dekade ab. Verschiedene Messergebnisse haben gezeigt, dass sich 
die Zeitkonstante mit zunehmender Fahrgeschwindigkeit stark verringert [147]. Daher kann 
die zeitabhängige Zeitkonstante in die wegabhängige Relaxationslänge ELY umgerechnet 
werden: 
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 X1LY vTE ⋅=  (46)
Die Relaxationslänge ist ein Maß für die zurückgelegte Wegstrecke, bis ein neuer stationärer 
Zustand aufgebaut ist. Somit ist eine geschwindigkeitsunabhängige Beschreibung des dyna-


















































Bild 18: Verlauf des Maxwell-Modells im Bode-Diagramm für die Seitenkraftübertragung 
bei Schräglaufwinkelanregung 
Es ergeben sich verschiedene Möglichkeiten, die Dynamikparameter zu bestimmen. Bei 
sinusförmiger Schräglaufwinkelanregung kann eine Bestimmung aus dem Amplitudenver-
hältnis sowie aus der Phasenverschiebung im Bode-Diagramm erfolgen. Dies führt nicht 
immer zu übereinstimmenden Ergebnissen [148]. Alternativ kann das Zeitverhalten aus ver-
schiedenen Anregungsfunktionen des Schräglaufwinkels, wie z.B. Anstiegsfunktion, Sprung-
funktion oder Stoßfunktion bestimmt werden, welche durch Integration ineinander überge-
führt werden können, Bild 19: 

























Messtechnisch realisierbar ist die Anstiegsfunktion, jedoch wird der geforderte lineare Sig-
nalbereich sehr schnell verlassen und kann daher nur bedingt zur Auswertung verwendet 
werden. Sprung- und Stoßfunktion lassen sich mit der in Kapitel 5.1 beschriebenen Messein-
richtung aufgrund der Massenträgheiten nicht verwirklichen. In [88] wird auf die Problematik 
der messtechnischen Schwierigkeiten bei Sprungerregungen hingewiesen und die Sprungant-
wort mit Hilfe eines Simulationsmodells berechnet. Nach [149] weicht die technische Reali-
sierung des Einheitssprungs von der idealen mathematischen Funktion ab, da ein steiler kon-
tinuierlicher Anstieg erfolgt. Durch Differenzieren wird diese Funktion in eine δ-Funktion mit 
endlicher Breite ε übergeführt. Die Dauer des Impulses muss dabei klein sein gegenüber der 
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Bild 19: Verschiedene Formen der Schräglaufwinkelanregung und die Seitenkraftantworten 
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Um diese Voraussetzung bewerten zu können, wurde ein Verzögerungsglied erster Ordnung 
für die Schräglaufwinkel-Seitenkraftübertragung auf Basis von Versuchsergebnissen model-
liert und mit verschiedenen Sprung- und Rampenanregungen des Schräglaufwinkels unter-
sucht, Bild 20. 
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Bild 20:  Modellierung der Schräglaufwinkel-Seitenkraftübertragung bei verschiedenen 
Rampensteigungen 
Die realisierbaren Schräglaufwinkelverstellgeschwindigkeiten bis α = 10°/s ermöglichen eine 
hinreichend schnelle Verstellung gegenüber den größeren Zeitkonstanten der Seitenkraftüber-
tragung. Aus dem Seitenkraftverlauf der verzögerten Anregung wurden die Zeitkonstanten 
mit Hilfe eines Parameterschätzverfahrens bestimmt. Die Abweichungen gegenüber der 
Sprungantwort betragen unter einem Prozent, da der Gradient der Exponentialfunktion zu 
Beginn der Schräglaufwinkelverstellung durch die Verschiebung des Seitenkraftverlaufs 
kaum beeinflusst wird. 
Eine Erweiterung des Maxwell-Modells wurde von Lines mit dem viskoplastischen Modell 
vorgeschlagen, indem die Karkassendämpfung durch einen zusätzlichen viskosen Dämpfer 
berücksichtigt wird [150]. Durch diese Ergänzung wird das Regelglied um einen differenziel-
len Anteil erweitert, welcher sich jedoch erst oberhalb der Eckfrequenz bei höheren Anre-
gungsfrequenzen auswirkt: 



























Peng beschreibt die Einwirkung von Seitenkräften als Zusammenwirken der folgenden drei 
Bestandteile [98]: 
1. Seitliche Verformung der Karkasse 
2. Seitliche Rollbewegung durch den Schräglaufwinkel und die Fahrgeschwindigkeit 
3. Seitliche Gleitbewegung 
Da Gleiten als Extrembedingung gilt, kann diese Bewegungsform für normale fahrdynami-
sche Situationen ausgeschlossen werden. In Erweiterung des viskoplastischen Modells unter-
nimmt Peng den Versuch einer detaillierten Beschreibung der Vorgänge in der Karkasse und 
führt den Begriff der strukturellen Dämpfung dH ein. Im Unterschied zur viskosen Dämpfung 




dd =  (52)














ωω α  (53)
Diese Betrachtung spiegelt die Materialeigenschaften des Reifengummis wider, da die dyna-
mischen Eigenschaften durch einen komplexen Schubmodul bestehend aus einem Realteil 
(Speichermodul) und einem Imaginärteil (Verlustmodul) ausgedrückt werden können 
[136,151]. Das geschwindigkeitsabhängige Verhalten der strukturellen Dämpfung führt zu 
einem Verzögerungsglied erster Ordnung. Bei hohen Anregungsfrequenzen zeigt sich das 
Modell stark von den Karkasseneigenschaften abhängig, während Anregungsfrequenzen weit 
unterhalb der Eckfrequenz die Interaktion zwischen Reifen und Fahrbahn dominieren. 
Pacejka schlägt ein Seilmodell (stretched string model) zur physikalischen Beschreibung des 
dynamischen Verhaltens vor, Bild 21 [152,153]. Dieses Konzept, welches ein vorgespanntes 
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Seil zur physikalischen Beschreibung des Einlaufverhaltens bei schräglaufendem Rad benutzt, 
ist auch für größere Schräglauf- und Sturzwinkel einsetzbar [154]. Um die Breite der Auf-
standsfläche des Reifens zu berücksichtigen, kann das Modell um mehrere parallele Seile 
erweitert werden. Weiterhin wird angenommen, dass das vorgespannte Seil eine Vielzahl von 
Laufflächenelementen enthält. 
 
Bild 21: Seilmodell zur Darstellung dynamischer Radkräfte 
Durch die Einwirkung der Seitenkraft wird das Seil in und außerhalb der Kontaktfläche seit-
lich ausgelenkt. Um diese Auslenkung zu bestimmen, wird ein Flächenelement der Länge dx 
betrachtet, Bild 22. Unter Berücksichtigung der Karkassensteifigkeit des Elements ck, der 
























Für die Scherkraft und den Scherwinkel wird ein linearer Zusammenhang vorausgesetzt. 
Damit kann die Scherkraft FD mit der lateralen Vorspannkraft des Seils FS2 und dem Scher-
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Bild 22: Kräftegleichgewicht eines ausgelenkten Laufflächenelements  
Werden die beiden Vorspannkräfte FS1 und FS2 zu einer Gesamtspannkraft FS addiert und 








Der Term auf der rechte Seite verschwindet für die außerhalb der Kontaktflächen befindlichen 
Laufflächenelemente, da kein Kontaktflächendruck pY vorliegt.  







E =  (57)
Die Berücksichtigung dieses Zusammenhangs in Gl. (56) ergibt für die Laufelemente außer-







Die Lösung dieser Differenzialgleichung lautet: 






Außerhalb der Kontaktfläche im Ein- und Auslauf des Reifens ergeben sich unterschiedliche 














dy −=  (61)
Für die Bestimmung der Seitenkraft werden von Pacejka zwei Methoden vorgeschlagen. 
Entweder muss über die Gesamtlänge des Seils integriert (von minus unendlich bis unendlich) 
werden oder es wird nur die Kraftwirkung innerhalb der Kontaktfläche bestimmt, jedoch die 
äußeren Kräfte durch eine Vorspannkraft des Seiles berücksichtigt. Mit letzterer Methode 











Die Lösung erfolgt mit Hilfe einer Laplacetransformation, welche auf den differenziellen 
Bewegungsgleichungen eines rollenden Körpers beruhen. Unter der Voraussetzung, dass kein 






















)s(F)s(F α  (63)
Der Frequenzgang der Seitenkraft bei sinusförmiger Schräglaufwinkelanregung wird durch 
Ersetzen der Laplacevariablen s durch jωS erzielt. Pacejka weist daraus hin, dass der Verlauf 










ωω α  (64)
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Während für das Amplitudenverhältnis eine sehr gute Übereinstimmung erzielt wird, zeigen 
sich etwas größere Unterschiede für die Phasenverschiebung Bild 23. Die Relaxationslänge 
sollte nach Gl. (64) als Summe der Relaxationslänge des Seilmodells und der halben Länge 
der Kontaktfläche gewählt werden. Mit dem beschriebenen Modell lässt sich anschaulich 
darstellen, dass physikalische Modelle mit entsprechenden Vereinfachungen und Näherungen 
oft zu Feder-Dämpfermodellen führen. Das physikalische Seilmodell von Pacejka führt unter 
Vernachlässigung der Kontaktlänge zum Maxwell-Modell und verkörpert daher ein PT1-
Modell mit Punktkontakt [155]. 
 
Bild 23: Vergleich des Seilmodells nach [152] und des PT1-Modells 
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4.3 Modellierung der Seitenkraft unter dem Einfluss von Radlastschwankungen 
Basierend auf den Ergebnissen von Metcalf [156] benutzt Stolpp zur Beschreibung des dyna-
mischen Seitenkraftverhaltens bei Radlastschwankungen ein Verzögerungsglied erster Ord-
nung [120]: 
  statYinstYinstY FFFr =+⋅ & (65)
Um eine gute Übereinstimmung zu erzielen, wurden stationär gemessene Seitenkräfte durch 
ein Polynom fünften Grades angenähert.  
Bei der Untersuchung des Einflusses von Radlastschwankungen auf Seitenkräfte auf einem 
Trommelprüfstand nähert Laermann das Verhalten der Seitenkräfte bei sprunghafter Ände-
rung der Reifeneinfederung durch eine Exponentialfunktion an [122]: 
 Fz1T
t
YendYanfYendY e)FF(F)t(F ⋅−−=  (66)
Voraussetzung für die Anwendbarkeit von Gleichung (66) ist eine hinreichend schnelle Ver-
stellung der Radlast, da eine sprunghafte Änderung nicht erreicht werden kann. Die Ergebnis-
se zeigen eine reziproke Abhängigkeit der Zeitkonstanten mit zunehmender Geschwindigkeit 
und daher eine geschwindigkeitsunabhängige Einlaufstrecke ELYFz: 
 vTE Fz1LYFz ⋅=  (67)
Da diese Zeitkonstante T1Fz bzw. Relaxationslänge ELYFz auf derselben Modellvorstellung 
beruhen wie die vergleichbaren Parameter der Schräglaufwinkelanregung, jedoch nicht zu 
verwechseln sind, erfolgt mit dieser Bezeichnung eine deutliche Abgrenzung. 
Nach Betzler [157] gibt es zur Versuchsauswertung ein standardisiertes Verfahren nach der 
Norm ISO 7401 (1986) für die Reaktion des Fahrzeugs auf Lenkbewegungen. Dafür wird eine 
Ansprechzeit T90% gebildet, die zwischen Erreichen von 50% des Endwertes des Lenkwinkels 
und 90% des stationären Endwerts der interessierenden Größe wie z.B. Giergeschwindigkeit, 
Querbeschleunigung oder Schwimmwinkel vergeht. Nach dieser Vorgehensweise kann die 
Ansprechzeit T90% gebildet werden, die zwischen Erreichen von 50% des Radlastsprunges 
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(d.h. der relativen Änderung) und 90% des stationären Endwertes der Seitenkraft vergeht, 
Bild 24: 





T)FF(9,0TT ZanfZendYanfYend%90  (68)
 








































Bild 24: Definition der Ansprechzeit T90% für die Seitenkraftübertragung 
Damit ist die Größe T90% nicht nur vom Verlauf der Ausgangsgröße, d.h. der Seitenkraft, 
sondern auch von der Eingangsgröße, d.h. der Radlast, abhängig. Diese Vorgehensweise hat 
den Vorteil, dass positive und negative Radlastgradienten getrennt betrachtet und daher die 
Auswirkungen des ein- und ausfedernden Rades auf die Seitenkraftübertragung beurteilt 
werden können. Ein Modell zur Simulation der Radlast- und der Schräglaufwinkeldynamik 
wird von Ammon vorgestellt [158]. Zur Modellierung von Radlastschwankungen wird von 
einem bestehenden dynamischen Seitenkraftmodell ähnlich dem in Gleichung (44) vorgestell-
ten ausgegangen: 
  *YYYY FFTF =⋅+& (69)
Dabei repräsentiert FY* eine fiktive stationäre Seitenkraft, die durch anschließendes lineares 
Filtern in die momentan gültige Seitenkraft FY umgesetzt wird. FY* basiert auf der normierten 
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Kraftschlusskennlinie g, die durch den Kraftschlussbeiwert µmax und die Radlast FZ auf die 






αµ ⋅⋅⋅=  (70)
Die Schräglaufsteifigkeit ergibt sich durch Differenziation: 
 )0(gFc
max
Z ′⋅= αα  (71)
Der Ansatz nach Gl. (69) berücksichtigt jedoch nicht die Seitenkraftvariation durch Radlast-
änderungen. Diese Überlegungen können in einem Modell durch Verwendung eines nicht-
linearen Dämpfungselements für den Reifen-Fahrbahnkontakt berücksichtigt werden. Durch 
eine Invertierung der Kraftschlusskennlinie g geht die Radlastanregung als Parameteran-
regung in die Seitenkraftdynamik ein. Folglich wird der Veränderung der Zeitkonstanten bzw. 
der Relaxationslänge in Abhängigkeit der Radlast und des Radlastgradienten Rechnung getra-
gen. Für die inverse Kraftschlusskennlinie schlägt Ammon die Form 
 )g11()g(sign)g(g 1 −−⋅=−  (72)





Y <⋅µ  
(73)
Daraus folgt: 
 ))g,1min(11()g(sign)g(g 1 −−⋅=−  (74)
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Damit kann nach Gl (71) und dem reziproken Zusammenhang der Gradienten der Ausgangs-































Die Restriktionsbeziehung ergibt sich aus der Forderung, dass die momentane Seitenkraft den 
maximalen Kraftschluss nicht überschreiten kann, wodurch insbesondere Gleitvorgänge bei 
spontanen Radlastreduzierungen berücksichtigt werden. Dies führt zu einer Vergrößerung der 
Relaxationslänge bei Radlastzunahmen, wobei die Seitenkraft zu Beginn der Radlaständerung 
noch unverändert bleibt. Bei Radlastreduktionen sinkt die Relaxationslänge und kann sogar 
ganz verschwinden, wenn der Betrag der Seitenkraft größer wird als die maximal übertragbare 
Kraft und dadurch eine Stabilitätsbedingung verletzt wird.  
4.4 Erweitertes Modell zur Simulation von Seitenkräften bei dynamischen Rad-
lastschwankungen und Schräglaufwinkeländerungen 
Das Modell von Ammon stellt eine gute Basis für die Modellierung von instationären Seiten-
kräften bei dynamischen Radlastschwankungen und Schräglaufwinkeländerungen dar. Da für 
die Modellierung des stationären Seitenkraft-Schräglaufwinkel-Verhaltens in dieser Arbeit 
nach Gl. (4) eine Exponentialfunktion verwendet wird, ergibt sich unter Vernachlässigung des 
Vorzeichens der Seitenkraft für die normierte und inverse Funktion: 
  α⋅−−= ke1g (77)
 )g1ln(
k
1g 1 −−=−  (78)
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Die Festlegung der Kraftschlusskennlinie g erfolgt aus den von Barrelmeyer gewonnenen 
Erkenntnissen [15] sowie den in Kapitel 7.2.1 dargestellten eigenen Messungen, vgl. Gl. (6): 
 )e1  (  F=F c/FmaxYYstat maxY α
α−
−⋅      mit F maxZmaxY F µ⋅=  
(80)




k α=  (81)
Somit kann in Gl. (79) die Konstante k ersetzt werden, so dass sich für die Relaxationslänge 




















Diese berechnete Relaxationslänge kann in das bestehende dynamische Modell für die Sei-
tenkraft nach Gl. (44) bzw. Gl. (69) integriert werden. Wiederholt sei darauf hingewiesen, 
dass für den Zusammenhang zwischen Schräglaufwinkel und den Längs- und Quergeschwin-
digkeiten eine vereinfachende Annahme getroffen wurde, die für kleine Schräglaufwinkel 
gültig ist, vgl. Gl. (41). Damit stellt das Maxwell-Modell das zentrale Element des Simulati-
onsmodells dar, wobei die Relaxationslänge nach Gl. (82) bzw. die im Modell verwendete 
Zeitkonstante T1, welche aus Gl. (46) folgt, in Abhängigkeit der Radlast variiert wird. Dieses 
Modell wurde mit Matlab/Simulink erstellt und mit verschiedenen Merkmalen erweitert,  
Bild 25. Als Eingabegrößen für das Modell dienen die Radlast FZ, der Schräglaufwinkel α und 
die Fahrgeschwindigkeit v. Des Weiteren sind die Schräglaufsteifigkeit cα, die seitliche Rei-
fensteifigkeit cYR und die maximale Seitenkraft FYmax für die Berechnung erforderlich. Wie in 
Bild 26 dargestellt, kann z.B. ein sinusförmiger Verlauf der Radlast vorgegeben und die 
Seitenkraft für verschiedene Periodendauern berechnet werden. 














f(FYmax ; cα ; α)
FYmax = f(FZ)
µmax = FYmax /FZ
T1 = EL/v +- FYxx
dFY/dt
 
Bild 25: Simulink-Modell des Maxwell-Modells mit variabler Relaxationslänge 
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 T = 1 s
 T = 2 s
 T = 4 s












FZ = 15kN + 5kN·sin (ω·t)
pi = 0,8 bar; v = 5 km/h
Asphalt; α = 5°
 
Bild 26: Verlauf der Seitenkraft infolge von Radlastschwankungen bei verschiedenen 
Periodendauern 
 Modellierung der Kräfte am Rad 51 
Mit den in Kapitel 7 dargestellten Messungen können die Schräglaufsteifigkeit und die maxi-
male Seitenkraft abgeglichen und radlastabhängig dargestellt werden. Da diese Größen nach 
Gl. (80) in die stationäre bzw. quasistationäre Seitenkraft FYstat eingehen, welche bisher line-
arisiert durch Gl. (40) beschrieben wurde, wird die Radlastabhängigkeit der Seitenkraft be-
rücksichtigt. Dadurch entsteht für die Seitenkraft bei sinusförmigen Radlastschwankungen 
bereits im quasistationären Zustand eine Abweichung von der Sinusform, Bild 26. Die für die 
dynamische Seitenkraft erforderliche seitliche Reifensteifigkeit cYR kann basierend auf den in 
Kapitel 7.2.2 und 8.2 gewonnenen Erkenntnissen ebenfalls radlastabhängig dargestellt werden 
und geht als Näherungspolynom in das Modell ein. Das Modell zeigt mit zunehmenden Anre-
gungsfrequenzen einen Seitenkraftverlauf, der abhängig vom Vorzeichen des Gradienten der 
Radlast ist, da bei höheren Anregungsfrequenzen, die positiven Radlastgradienten zu verzö-
gertem Seitenkraftanstieg führen, während die negativen einen raschen Abbau der Seitenkraft 
zur Folge haben.  
Für die in dieser Arbeit betrachteten dynamischen Radlastschwankungen und Schräglaufwin-
keländerungen kann anstatt eines synthetischen Verlaufs der Radlast oder des Schräglaufwin-
kels der real gemessene Verlauf vorgegeben werden. Damit können mit dem erweiterten 
Modell zur Darstellung von dynamischen Seitenkräften die mit der Einzelradmesseinrichtung 
gewonnenen Messdaten eingesetzt werden, um die Simulationsergebnisse mit den gemesse-





Die Einzelradmesseinrichtung war bereits Gegenstand mehrerer Forschungsarbeiten. Der 
Aufbau und die Funktionsweise wurden hinreichend dokumentiert [11,12-13,15]. An dieser 
Stelle werden daher nur die für diese Arbeit notwendigen Merkmale der Messeinrichtung 
beschrieben. Bild 27 zeigt den Messzug bestehend aus einem Systemschlepper als Zug- und 
Bremsfahrzeug und dem Messanhänger, welcher über die Unterlenker des Dreipunktes mit 
dem Zugfahrzeug gekoppelt ist. Durch die starre Kopplung entsteht ein Messsystem, das die 
Reaktionskräfte des Messrades in Längs- und Seitenrichtung auf das Zugfahrzeug überträgt. 
 
Bild 27: Einzelradmesseinrichtung bestehend aus Zugfahrzeug und Messanhänger 
Das Messrad wird durch zwei parallel angeordnete Dreiecklenker in einer Längslenkeranord-
nung geführt. Die Dreiecklenker sind rahmenseitig an einer drehbaren Platte befestigt, um den 
Sturz des Messrades einstellen zu können. Die Aufbringung der erforderlichen Trieb- oder 
Bremskräfte, die Einstellung der Radlast sowie die Verstellung des Schräglaufwinkels des 
Messrades erfolgen über drei separate Hydraulikkreisläufe.  
Der Antrieb des Messrades erfolgt in einem geschlossenen Kreislauf von einem Radial-
kolbenmotor zum Planetenendtrieb. Der Ausbau des Planetenträgers entkoppelt den Antrieb 
und ermöglicht Untersuchungen am gezogenen Rad. Über eine Kontrolleinheit in der Kabine 
des Zugfahrzeuges kann eine gewünschte Drehzahl des Messrades eingestellt werden. Die 
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Steuerung lässt die Vorgabe einer konstanten Drehzahl oder die Beschleunigung des Messra-
des ausgehend von Drehzahl Null bis zur maximalen Drehzahl zu. Mit dieser Einstellung wird 
die Messung des dynamischen Längskraft-Schlupf-Verhaltens von 100% Bremsschlupf bis 
zum maximalen Antriebsschlupf ermöglicht. Die Drehzahlbestimmung am Messrad und an 
einem Nachlaufrad mit Hilfe von Drehimpulsgebern ist Voraussetzung für die Berechnung 
des Messradschlupfes. Sofern die dynamischen Rollradien bekannt sind, kann aus der theo-
retischen und der tatsächlichen Fahrgeschwindigkeit der Messradschlupf nachträglich be-
stimmt werden. Vor allem auf nachgiebiger Fahrbahn ist diese Berechnung aufgrund der 
Schlupfnullpunktproblematik mit erheblichem Aufwand und durch die Heterogenität des 
Bodens mit Streuungen und Varianzen verbunden [15]. Da nicht der Schlupf sondern ledig-
lich die Umfangsgeschwindigkeit des Messrades als Stell- oder Eingangsgröße betrachtet oder 
sogar geregelt werden kann, erweist sich dies als problematisch für die Ermittlung des Ein-
flusses der Radlast auf die Längsdynamik des Reifens.  
Für die Regelung des Schräglaufwinkels ist die Messung des Lenkwinkels am Messrad erfor-
derlich. Weiteren Einfluss auf den Schräglaufwinkel des Messrades hat das dynamische Ver-
halten der Messeinrichtung, da vor allem große Seitenkräfte zum Ausweichen und Schräg-
laufen der Messeinrichtung führen. Eine Kompensation der Seitenkraft ist nur in geringem 
Umfang möglich, deshalb wird mit Hilfe eines Nachlaufrades der Schräglauf der Messeinrich-
tung gemessen und für die Berechnung der Stellgröße Lenkwinkel des Messrades berücksich-
tigt. So wird das Messrad mit einem größeren Lenkwinkel beaufschlagt, um die Verringerung 
des Schräglaufwinkels durch seitliches Ausweichen zu kompensieren. Das Auftreten des 
Schräglaufs der Messeinrichtung führt zu einer Reduzierung des maximalen Lenkwinkels von 
19,55° [15] je nach Versuchsbedingungen auf ca. 15° bis 18°. 
Die Radlast des Messrades wird über einen Hydraulikzylinder aufgebracht. Für die Regelung 
der Radlast ist die Erfassung der Regelgröße notwendig. Alle Kräfte, welche vom Messrad 
auf die Nabe übertragen werden, werden von einem in der Nabe des Messrades befindlichen 
6-Komponenten-Radkraftdynamometer erfasst. Die Messnabe besteht aus vier piezoelektri-
schen Kraftmessdosen und ermöglicht somit die zusätzliche Berechnung der auftretenden 
Antriebs-, Sturz- und Giermomente. Basierend auf dieser Messung der Radlast wird über ein 
Servoventil der Ölstrom zum Hydraulikzylinder geregelt. Der Regler in Form eines PID-
Reglers vergleicht den vorgegebenen Sollwert mit dem ermittelten Istwert und passt die Stell-
größe an. In früheren Arbeiten mit der Einzelradmesseinrichtung wurde der Sollwert durch 
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ein Potenziometer vorgegeben. Dieser Aufbau ermöglicht Untersuchungen mit konstanter 
Radlast und eine schnelle Variation der Radlast zwischen einzelnen Versuchen, jedoch keine 
definierte Variation der Radlast während des Versuchsablaufes. Um die Radlast gezielt ver-
ändern zu können, wurde das Messprogramm um ein Ausgangssignal für die Radlastregelung 
erweitert. Die Sollwertvorgabe kann daher alternativ am Potenziometer auf einen konstanten 
Wert eingestellt werden oder über das Messprogramm am PC generiert werden. Letzteres 
erlaubt die Vorgabe definierter Verläufe für die Radlast, Tabelle 1.  
Tabelle 1: Verstellmöglichkeiten der Radlast 
Bezeichnung Radlastverlauf Einstellbare Parameter 
Konstant Konstante Radlast  FZ 
Zyklus 1 Stufe mit positivem Gradienten FZanf, FZend, F·Zauf 
Zyklus 2 Stufe mit negativem Gradienten FZanf, FZend, F·Zab 
Zyklus 3 Rampe mit positivem, negativem Gradienten FZanf, FZmit, FZend, F·Zauf, F·Zab, 
Zyklus 4 Rampe mit negativem, positivem Gradienten FZanf, FZmit, FZend, F·Zab, F·Zauf, 
Zyklus 5 Sinusförmiger Verlauf FZmit, A, T 
Zyklus 6 Sinusförmig gedämpfter Verlauf FZmit, A, T, δ 
 
In ersten Vorversuchen wurde die Regelung erprobt, Bild 28. Es zeigt sich, dass die Regelung 
mit guter Qualität arbeitet und eine hinreichend schnelle Verstellung ermöglicht. Die maxima-
le Verstellgeschwindigkeit der Radlast beträgt ca. 20 kN/s. Aufgrund der Trägheit der Hyd-
raulikanlage ist eine schnellere Verstellung nicht möglich. Allerdings ist auch bei schlag-
artiger Änderung der Fahrbahn durch Hindernisüberfahrt ein sprunghafter Anstieg der Radlast 
unrealistisch, da durch die filternde Wirkung der Kontaktfläche die in der Radnabe gemessene 
Radlast stets kontinuierlich verläuft. 
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Bild 28: Gemessene Radlastverläufe mit den Sollvorgaben aus Tabelle 1 (Zyklus 1 bis 6) 
Das 6-Komponenten-Radkraftdynamometer der Einzelradmesseinrichtung ermöglicht die 
Bestimmung der Momente bzw. der Kraftangriffspunkte von außermittig angreifenden Kräf-
ten. Bedingt durch den Reifennachlauf nS entsteht bei schräglaufendem Rad ein Lenkmoment 
um die z-Achse, welches der Verstellung des Rades entgegenwirkt. Durch die Aufteilung der 
Kräfte in Einzelkomponenten wird mittels der Messnabe die Bestimmung des Lenkmoments 
und des Reifennachlaufs ermöglicht. Barrelmeyer führt eine Kalibrierung für das Lenkmo-
ment durch und bestimmt Lenkmomente für das nicht angetriebene Rad, unter der Voraus-
setzung vernachlässigbarer Längskräfte [15]. Die Anlenkung der Messnabe hat einen großen 
positiven Lenkrollradius zur Folge. Bei angetriebenem oder gebremstem Rad entsteht durch 
einen außermittigen Angriffspunkt der Längskraft eine zusätzliche Komponente des Lenk-
moments: 
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 YXSYL nFnFM ⋅−⋅=  (83)
Diese seitliche Verlagerung nY des Kraftangriffspunktes kann durch einen Sturzwinkel oder 
einen asymmetrischen Aufbau des Reifens verursacht werden [159]. Bei der Messnabe der 
Einzelradmesseinrichtung entsteht diese Komponente durch den Abstand der Messnabe vom 
Radmittelpunkt und kann durch Kalibriermessungen bei nicht schräglaufendem Rad ermittelt 
werden, Bild 29. 






ML = 0,1837 * FT
Reifen 520/70 R34
FZ = 20 kN; pi = 0,8 bar
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Bild 29: Kalibriergerade für die Komponente der Längskraft auf das Lenkmoment 
Eine Genauigkeitsbetrachtung für die Einzelradmesseinrichtung wurde von Armbruster 
durchgeführt [12]. Wesentliches Messelement ist die 6-Komponenten-Radkraftdynamometer 
auf Basis von Piezoelementen für die Erfassung der Vertikal-, Längs- und Seitenkräfte. Be-
dingt durch das piezoelektrische Messprinzip entstehen Leckströme bei der Übertragung der 
Ladungen. Dadurch ergibt sich ein Fehler von maximal 0,03 N/s für die Kraftmessung. Bei 
einer maximalen Versuchsdauer von 200 s beträgt der Fehler durch die Ladungsdrift weniger 
als 10 N für alle gemessenen Kräfte. Hauptfehlerquelle stellt die anschließende Verarbeitung 
der Kraftmessdaten und die Analog/Digital-Wandlung dar. Nach Herstellerangaben ist der 
Fehler kleiner 1% [160], d.h. für die in dieser Arbeit verwendeten, maximalen Kräfte von 
30 kN ist mit einer Abweichung von weniger als 300 N zu rechnen. 
 Versuchsaufbau 57 
5.2 Bandlaufprüfstand 
Der Bandlaufprüfstand wurde für Vergleichsuntersuchungen zu Radlastschwankungen auf 
optimal ebener Fahrbahn in geringerem Umfang eingesetzt und soll in seiner Grundfunktion 
erläutert werden. Eine ausführliche Beschreibung des Prüfstandes findet sich in [66,67-68].  
Konventionelle Trommelprüfstände sind bedingt durch die großen Durchmesser von AS-
Reifen nicht einsetzbar, da die Krümmung der Kontaktfläche zu einer Verfälschung der 
Messergebnisse führen würde. Daher wird zur Realisierung einer ebenen Kontaktfläche ein 
über zwei Trommeln geführtes Stahlband verwendet, Bild 30. Die Fahrgeschwindigkeit kann 
von 0 bis 62 km/h stufenlos variiert werden. Die maximal zulässige Radlast beträgt 
FZ = 60 kN. Zur Abstützung des Messrades befindet sich im Bereich der Aufstandsfläche des 
Reifens unterhalb des Stahlbandes eine teflonbeschichtete Stahlplatte. Zwischen Band und 
Platte wird mit einer Wasser-Öl-Emulsion ein Schmierfilm erzeugt. Zur Bestimmung der 
Vertikalkräfte ist die Stahlplatte auf drei Kraftmessdosen abgestützt. Die Bestimmung der 
longitudinalen Kräfte erfolgt in der Aufhängung der Schwinge mittels zweier Lastmess-
bolzen. Weiterhin wird die Geschwindigkeit der mitlaufenden Trommel, die Radgeschwin-
digkeit, der Raddrehwinkel und der statische Rollradius des Rades erfasst. Zur Aufbringung 
höherer Radlasten wird die Schwinge mit Stahlgewichten ballastiert.  
 
Bild 30: Bandlaufprüfstand 
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5.3 Versuchsreifen 
In den unterschiedlichen Phasen der Forschungsarbeit wurden verschiedene AS-Reifen ver-
wendet. Zur Anwendung kamen AS-Treibradreifen mit Felgendurchmessern von 32 bis 38 
Zoll. Im Rahmen eines DFG-Forschungsprojektes wurden drei Reifen der Größen 20.8 R38, 
650/65 R38 und 800/65 R32 auf ihr Seitenführungsverhalten untersucht. Weitere Untersu-
chungen wurden mit zwei Reifen geringeren Durchmessers durchgeführt. Die Kenndaten aller 
verwendeter Versuchsreifen sind in Tabelle 2 aufgeführt. 
















20.8 R38 553 1828 814 5420 21 
650/65 R38 615 1842 808 5414 23 
800/65 R32 798 1838 805 5400 20 
520/70 R38 530 1747 782 5230 21 
520/70 R34 520 1638 728 4925 19 
 
Vor allem großvolumige Reifen lassen sehr große Radlasten zu, so dass sich mit der Einzel-
radmesseinrichtung hohe Auslastungen nur bei sehr geringen Reifeninnendrücken realisieren 
lassen, Bild 31. 
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Reifeninnendruck pi  
Bild 31: Tragfähigkeit der verwendeten Reifen bei einer maximalen Fahrgeschwindigkeit 
von v = 10 km/h 
 Versuchsdurchführung und Auswertung 59 
6 Versuchsdurchführung und Auswertung 
Vorversuche wurden im Hof des Instituts für Agrartechnik der Universität Hohenheim durch-
geführt. Auf der Betonfahrbahn des Instituts wurde die Bedienung der Einzelradmesseinrich-
tung erlernt, sowie die Reproduzierbarkeit der Messungen bei überwiegend konstanten Ver-
suchsbedingungen mit einem Reifen der Größe 20.8 R38 erprobt. Nach Abschluss der Vor-
versuche wurde im Rahmen einer Kooperation mit der TU München ein Reifen der Größe 
520/70 R38 untersucht. Aus diesen Messungen wurden wesentliche Erkenntnisse bezüglich 
des Seitenkraftverhaltens von Ackerschlepperreifen und dem Einfluss von Reifenparametern 
auf fester Fahrbahn gewonnen [161,162] und erfolgreich in einer Fahrdynamiksimulation 
eingesetzt [163]. 
In der nächsten Versuchsphase wurden im Rahmen eines DFG-Forschungsprojektes Reifen 
der Größen 20.8 R38, 650/65 R38 und 800/65 R32 vergleichend untersucht. Für eine Beur-
teilung des Seitenkraftverhaltens breiter Ackerschlepperreifen wurden Messungen auf einer 
Asphaltfahrbahn und in der neu angelegten Bodenrinne innerhalb der Versuchsstation für 
Pflanzenzüchtung der Universität Hohenheim durchgeführt, Bild 32. Der Boden besteht zu ca. 
25% aus Ton, 10% aus Sand und 65% aus Schluff, es ergibt sich die Bodentextur schluffiger 
Lehm.  
 
Bild 32: Bodenrinne in der Versuchsstation für Pflanzenzüchtung 
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Vor jeder Messung wurde die Bodenrinne in einem kombinierten Arbeitsgang mit einem 
Zinkenrotor bearbeitet und mit einer Zahnpackerwalze rückverfestigt. Um eine Verfestigung 
des Unterbodens zu vermeiden, wurden vor dem Zinkenrotor Tiefenlockerer eingesetzt. Die 
Bodendichte betrug nach der Bearbeitung je nach Bodenfeuchte zwischen 1200 kg/m³ und 
1400 kg/m³. Durch den klimatischen Einfluss variierte die Bodenfeuchte während der Unter-
suchungen zwischen 10% und 17%. Mechanische Bodenparameter wurden mit dem Trans-
lationsschergerät ermittelt [164]. Der lineare Zusammenhang zwischen Normalspannung und 
Scherfestigkeit wurde durch Messungen bestätigt, Bild 33.  
N/mm²
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φ = 31,1°
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Bild 33: Mohr-Coulomb-Scherfestigkeitsdiagramm  
Die Aufteilung in einen normalspannungsabhängigen und einen normalspannungs-
unabhängigen Anteil ergibt die Kohäsion c und den Winkel der inneren Reibung Φ: 
Φστ tanc ⋅+=  (84)
Dabei zeigte sich, dass der Boden bei den vorherrschenden Bedingungen keine oder nur 
geringe kohäsive Eigenschaften aufweist. Messungen mit unterschiedlichen Schergeschwin-
digkeiten ergaben variierende Ergebnisse für die Kohäsion und den Winkel der inneren Rei-
bung, Tabelle 3. Durch die gegenseitige Abhängigkeit der Parameter c und Φ sind die Werte 
für die Scherfestigkeit im Bereich der Normalspannung von etwa σ = 0,1 N/mm² ähnlich 
(τ = 0,06 N/mm²). 
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Winkel der inneren Reibung Φ 
[°] 
 0,025 0,018 23,5 
 0,1 0 31,1 
 0,5 (-0,016) 38,5 
 
Über die Zielsetzung des Projektes hinaus wurden vergleichende Untersuchungen der Längs-
kräfte durchgeführt, sowie die Überlagerung von Längs- und Seitenkräften berücksichtigt. 
Da die Durchführung stationärer Messungen zeitaufwendig ist, wurde angedacht, Messungen 
mit sehr langsamer Änderungsgeschwindigkeit von Schräglaufwinkel und Schlupf, also qua-
sistationär, durchzuführen. Diese Versuchsdurchführung reduziert den Aufwand zur Daten-
gewinnung erheblich. Für den Schräglaufwinkel wird in [165] vorgeschlagen, eine quasistati-
onäre Schräglaufwinkeländerungsgeschwindigkeit von α˙ = 0,5°/s zu wählen. Es zeigte sich, 
dass auch bei sehr langsamer Verstellung des Schräglaufwinkels noch eine zeitliche Verzöge-
rung der Seitenkraft auftritt, Bild 34. Daher wurden die Versuche zur Gewinnung von statio-
nären Reifenkennwerten mit stationärem Schräglaufwinkel durchgeführt. 
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Bild 34: Vergleich quasistationärer Schräglaufwinkelmessungen mit unterschiedlichen 
Schräglaufwinkeländerungsgeschwindigkeiten 
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Für Untersuchungen des Seitenkraftverhaltens wurden die Versuchsparameter, wie in  
Tabelle 4 dargestellt, variiert. Holdmann weist darauf hin, dass bei der Durchführung instati-
onärer Versuche der Verstellbereich auf den linearen Bereich des Seitenkraft-
Schräglaufwinkel-Kennfeldes begrenzt werden soll. Im Falle von Pkw-Reifen schlägt er einen 
maximalen Schräglaufwinkel von α = 2° vor [166]. Bei den verwendeten AS-Reifen tritt 
starkes Signalrauschen durch die Stollenanregung auf, so dass eine Verstellung im Kleinsig-
nalbereich keine verwertbaren Ergebnisse liefert. Bisherige Untersuchungen zu AS-Reifen 
lassen je nach Reifen- und Fahrbahnparameter für Schräglaufwinkel von ca. 3° bis 5° einen 
linearen Bereich erwarten, vgl. Bild 34. Daher wurde der Schräglaufwinkel bei sinus- und 
rampenförmiger Verstellung auf 3° bis 5° beschränkt. Hierbei wurde auch berücksichtigt, dass 
durch die geringe Seitensteifigkeit von AS-Reifen größere Schräglaufwinkel zum Erreichen 
eines definierten Seitenkraftbeiwerts erforderlich sind, als dies z.B. für Pkw-Reifen notwen-
dig ist.  





































Die erforderlichen Modifikationen in der Radlastregelung des Messrades für die Untersu-
chung der Radlastschwankungen wurden mit dem Standardreifen 20.8 R38 überprüft und die 
Regelung optimiert. In der letzten Versuchsphase wurde ein Reifen der Größe 520/70 R34 mit 
einer speziellen Felge für die Messung der Innenkontur des Reifens verwendet [167]. Die 
Verwendung dieses Rades lässt Rückschlüsse auf das Verformungsverhalten des Reifens zu 
[168,169]. In dieser Phase wurde der Einfluss von Radlastschwankungen auf die Übertragung 
von Horizontalkräften ermittelt. Gegliedert wurde diese Phase in die Aufgaben:  
- Ermittlung dynamischer Radlastschwankungen durch Reifen- und Fahrbahnanregung 
- Ermittlung dynamischer Radlastschwankungen und Übertragung von Horizontalkräf-
ten bei fahrbahnerregten, stochastischen Einzelhindernissen 
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- Sinus- und sprung- bzw. rampenförmige Anregung der Radlast mit der Radlast-
verstelleinrichtung  
Reifenbedingte Radlastschwankungen wurden mit der Einzelradmesseinrichtung unter Varia-
tion der Versuchsparameter gemessen. Fahrbahnbedingte Anregungen wurden mit der Einzel-
radmesseinrichtung ohne die Radlastverstelleinrichtung des Messrades aufgebracht. Des 
Weiteren wurden Hindernisse auf der Fahrbahn montiert, um den Einfluss einzelner Störun-




Bild 35: Hindernisse zur Untersuchung des Einflusses von Radlastschwankungen 
oben: Stufe, mitte: Impuls, unten: Rampe 
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Die Höhe der Hindernisse „Stufe“ und „Impuls“ konnte von 65 mm auf 125 mm verändert 
werden. Die Versuche zur Radlastdynamik wurden mit folgenden Einstellungen durchgeführt, 
Tabelle 5. Während bei der Radlastverstellung die Radlast vorgegeben wird und nur durch die 
Reaktionszeit der Regelung beeinflusst wird, wird der Verlauf der Radlast bei ballastiertem 
Rad durch die Trägheit des Rades und der Aufhängung bestimmt. Bei ergänzenden Messun-
gen wurde ein Einzelhindernis mit aktivierter Radlastregelung überfahren, um den Verlauf 
des Rollradius bei konstanter Radlast zu bestimmen. Allerdings zeigten die Ergebnisse, dass 
eine konstante Radlast bei Hindernisüberfahrt nicht erreicht werden kann, da die hydraulische 
Regelung der Radlast einer schnellen Oberflächenänderung nicht folgen kann. In einem Er-
gänzungsversuch wurde daher der statische Rollradius konstant gehalten, um den Verlauf der 
Radlast zu beurteilen. 
















































Alle durchgeführten Versuche wurden dreifach wiederholt. Für die Auswertung wurden die 
Messdaten geglättet und aus den Wiederholungen eine Mittelung erstellt. Hierbei zeigte sich 
bei zeitnaher Wiederholung der Versuche eine gute Reproduzierbarkeit, Bild 36. Dennoch 
zeigte sich die Reproduzierbarkeit stark abhängig sowohl von der korrekten Bedienung der 
Messeinrichtung als auch von den äußeren Bedingungen, wie z.B. der Fahrbahnbeschaffen-
heit. Bild 37 zeigt vergleichbare Messungen in der Bodenrinne. Aufgrund der Heterogenität 
des Bodens sind größere Streuungen festzustellen. Ein Vergleich der verwendeten Reifen ist 
aufgrund der variierenden Versuchsbedingungen nur mit Einschränkungen möglich. Eine 
Bewertung der Reifen ist aufgrund der Überlagerung verschiedener Einflussfaktoren nicht 
sinnvoll. Weiterhin erscheint der Vergleich mit Ergebnissen von anderen Prüfständen nicht 
sinnvoll, da hier größere Abweichungen zu erwarten sind [170]. Vielmehr sind die dargestell-
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ten Ergebnisse als Datenbasis zu sehen, welche eine grundsätzliche Beschreibung des Reifen-
verhaltens unter dem Einfluss verschiedener Reifen- und Fahrbahnparameter ermöglichen und 
unter Berücksichtigung verschiedener Randbedingungen auf andere Situationen übertragbar 
sind. 
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Bild 36: Reproduzierbarkeit von Seitenkraftmessungen auf Asphalt 
 







FZ = 20 kN; pi = 0,8 bar
v = 2 km/h











Bild 37: Reproduzierbarkeit von Seitenkraftmessungen in der Bodenrinne 
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7 Versuchsergebnisse 
7.1 Reibungsverhalten des AS-Reifens 
Zur Bestimmung des Kraftschlussbeiwertes von Reifen wird eine Vielzahl von unterschied-
lichen Messverfahren eingesetzt [171]. Messungen an Standard- oder Spezialreifen werden 
meist mit definiertem Schlupf oder definiertem Schräglaufwinkel durchgeführt. Um das Rei-
bungsverhalten von AS-Reifen zu untersuchen, wurde in der vorliegenden Arbeit bei stehen-
der Einzelradmesseinrichtung das Messrad angetrieben. Der Drehwinkel des Messrades wur-
de gering gehalten, damit der Einfluss des Stollenabriebs nur geringen Einfluss auf die Reib-
kraftübertragung hat. Mit dieser Durchführung soll der Übergang von Haft- auf Gleitreibung 
festgestellt werden. Wie in Bild 38 dargestellt, zeigen die Messergebnisse vergleichbare 
Maximalwerte für die Triebkraft, jedoch unterschiedliche Verläufe, je nach Position der Stol-
len. Die Streuungen des Kraftschlussbeiwertes rühren von Kraftschlussschwankungen realer 
Fahrbahnen her, die stochastisch verteilt sind, wie von Kerber und Wiedemann aufgezeigt 
wurde [172]. Eine genaue Zuordnung des Übergangs von Haft- zu Gleitreibung ist aufgrund 
der longitudinalen Elastizität der Karkasse und der Stollen nicht möglich, ebenso konnte eine 
Verringerung der Reibkraft mit zunehmendem Drehwinkel des Messrades nicht bei allen 
Versuchen festgestellt werden.  




















Bild 38: Verlauf der Triebkraft bei stehender Messeinrichtung und rotierendem Messrad 
für mehrere Wiederholungen 
 Versuchsergebnisse 67 
In Abhängigkeit der Radlast ergibt sich eine Reduzierung des Kraftschlussbeiwertes, Bild 39.  










































Bild 39: Kraftschlussbeiwert µ und mittlerer Kontaktflächendruck pm in Abhängigkeit der 
Radlast 
Um den Einfluss des Kontaktflächendrucks zu berücksichtigen, wurde auch die Kontaktfläche 
der Stollen bestimmt. Die Vergrößerung der Kontaktfläche mit steigender Radlast fällt gerin-
ger aus als die Zunahme der Radlast, z. B. führt die Zunahme der Radlast von 10 kN auf 
30 kN nur zu einer Verdopplung der Kontaktfläche. Dadurch ergibt sich ein steigender Kon-
taktflächendruck. Dies führt wiederum zu einer Verringerung des Kraftschlussbeiwertes, 
bedingt durch eine starke Abnahme der Adhäsionskomponente der Reibung, wie auch von 
Meyer und Kummer festgestellt wurde [173]. Die Abhängigkeit des Kraftschlussbeiwertes 
vom mittleren Kontaktflächendruck stellt eine wesentliche Voraussetzung für die maximalen 
Trieb- und Seitenkräfte sowie deren Radlastabhängigkeit dar.  
7.2 Laterale Kraftübertragung 
Durch die Einwirkung einer Seitenkraft stellt sich am Reifen ein Schräglaufwinkel ein. Unter 
der Voraussetzung, dass auf ein ohne Schräglauf und sturzfrei rollendes Rad keine resultie-
rende Seitenkraft wirkt, wird bei der Versuchsdurchführung mit der Einzelradmesseinrichtung 
der Lenkwinkel so lange verstellt, bis keine Seitenkraft mehr auf das Messrad wirkt. Durch 
die Anordnung der Profilstollen beim AS-Reifen greifen die Stollen alternierend in die Lauf-
fläche ein. Für die Kontaktfläche ergibt sich eine asymmetrische Verteilung. Dieser Verlauf 
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überträgt sich auf die Seitenkraft, welche je nach der Gestalt der momentanen Kontaktfläche 
positiv oder negativ ist, sich im zeitlich gemittelten Verlauf jedoch ausgleicht. In Bild 40 ist 
der Verlauf der Seitenkraft jeweils für eine Radumdrehung für verschiedene Geschwindigkei-
ten dargestellt. Um den Einfluss der Regelhydraulik der Radlast zu eliminieren, wurde der 
Hydraulikzylinder entfernt und nur das gewichtsballastierte Rad betrachtet.  
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Bild 40: Verlauf der Seitenkraft bei Geradeausfahrt für eine Radumdrehung bei unter-
schiedlichen Geschwindigkeiten 
Mit einer Frequenzanalyse werden die Effekte der Stollenanregung sichtbar, Bild 41. Deutlich 
erkennbar für die unterschiedlichen Fahrgeschwindigkeiten ist die Stollenanregung, die sich 








= π  (85)
Für die gezeigten Fahrgeschwindigkeiten ergeben sich berechnete Stollenfrequenzen erster 
Ordnung für f1 = 2,6 Hz (v = 2,4 km/h), f2 = 5,5 Hz (v = 5,1 km/h), f3 = 10,4 Hz 
(v = 9,7 km/h) und f4 = 18,0 Hz (v = 16,8 km/h), welche gut mit den dargestellten Frequenz-
gängen übereinstimmen.  
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Bild 41: Frequenzanalyse der Seitenkraft bei Geradeausfahrt bei unterschiedlichen Ge-
schwindigkeiten  
Es zeigt sich, dass die Stollenfrequenz durch die Anzahl der Stollenpaare bestimmt wird. 
Dieser Sachverhalt wird bei einem unter Schräglauf rollenden Rad deutlich und kann durch 
eine Frequenzanalyse der Radlast nachgewiesen werden, Bild 42. Auffällig bezüglich der 
Seitenkraft erscheint eine weitere Amplitudenüberhöhung beim 1,25-fachen der Stollenfre-
quenzen. Dies sowie die höheren Ordnungen der Stollenfrequenzen treten bei der Radlast nur 
stark abgeschwächt auf. 
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Bild 42: Frequenzanalyse der Seitenkraft und der Radlast bei schräglaufendem Rad 
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7.2.1 Stationäre Schräglaufwinkel 
Bild 43 zeigt den bekannten degressiven Verlauf der Seitenkraft mit steigendem Schräglauf-
winkel, ohne im realisierbaren Verstellbereich ein Maximum zu erreichen, wie bereits 
Armbruster festgestellt hat [12]. Ein Vergleich verschiedener Reifenbreiten zeigt für den 
Standardreifen einen geringeren Gradienten im Ursprung, während die Seitenkraft bei breite-
ren Reifen im Bereich kleiner Schräglaufwinkel stärker ansteigt. Mit zunehmendem Schräg-
laufwinkel nähern sich die Kurvenverläufe wieder an, dennoch kann der Standardreifen das 
Seitenkraftniveau der anderen Reifen im dargestellten Messbereich nicht erreichen. 








 Reifen 20.8 R38
 Reifen 650/65 R38
 Reifen 800/65 R32
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Bild 43: Vergleich des Seitenkraft-Schräglaufwinkel-Verlaufs unterschiedlicher Reifen 
Die Gründe für den degressiven Anstieg liegen in der Kraftübertragung in der Kontaktfläche. 
Bei größeren Schräglaufwinkeln wird die Haftreibung in der Kontaktfläche überschritten und 
die Gummielemente beginnen zu gleiten. Darüber hinaus ändert sich bei schräglaufendem 
Rad die Kontaktfläche, wie das stark asymmetrische Verschleißbild in Bild 44 zeigt. Die nicht 
oder nur geringfügig genutzten Profilbereiche lassen auf eine Reduzierung der Kontaktfläche 
und eine asymmetrische Kontaktflächendruckverteilung mit sehr stark beanspruchten Berei-
chen auf der kurvenäußeren Seite schließen.  
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Bild 44: Stollenabrieb eines AS-Reifens bei 15° Schräglaufwinkel 
7.2.1.1 Einfluss der Radlast  
Der Einfluss der Radlast ist von entscheidender Bedeutung für die Modellierung der Seiten-
kräfte, da analog zum Triebkraftbeiwert für die longitudinalen Kräfte ein Seitenkraftbeiwert 
gebildet werden kann. Dies erscheint jedoch nur dann sinnvoll, sofern eine Proportionalität 
der Seitenkraft und der Radlast festgestellt werden kann. In Bild 45 und Bild 46 ist die Sei-
tenkraft über der Radlast für verschiedene Schräglaufwinkel dargestellt.  
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Bild 45: Einfluss der Radlast auf die Seitenkraft auf Asphalt 
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Bild 46: Einfluss der Radlast auf die Seitenkraft auf nachgiebiger Fahrbahn 
Es zeigt sich, dass weder auf fester noch auf nachgiebiger Fahrbahn dieser proportionale 
Zusammenhang nachweisbar ist. Für größere Radlasten verringert sich der Zuwachs der 
Seitenkraft, so dass die Angabe eines radlastunabhängigen Seitenkraftbeiwerts nur mit großen 
Ungenauigkeiten möglich ist. In weiteren Messungen wurde der genaue Verlauf der Seiten-
kraft mit quasistationärer Verstellung der Radlast untersucht. Die vor allem für die Fahr-
dynamik bedeutsamen kleinen Schräglaufwinkel zeigen bei großer Auslastung einen Rück-
gang der Seitenkraft, Bild 47. 
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Bild 47: Verlauf der Seitenkraft in Abhängigkeit der Radlast  
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Auch Messungen mit negativen Gradienten der Radlast führen zu diesem Ergebnis. Dies 
impliziert, dass vor allem bei Kurvenfahrt und der damit verbundenen Radlastzunahme am 
kurvenäußeren Rad nicht zwangsläufig eine Steigerung der Seitenkraft erfolgt, sondern dies 
nur über eine Vergrößerung des Schräglaufwinkels erreicht werden kann. Die unterschiedli-
chen Tendenzen in Bild 45 und Bild 47 lassen sich durch die geringere Auslastung des größe-
ren Reifens erklären, wodurch ein Zuwachs an Seitenkraft mit zunehmender Radlast noch 
möglich ist. Der Reifen der Größe 520/70 R34 gerät an die Auslastungsgrenze bei den darge-
stellten hohen Radlasten, so dass die Seitenkraftübertragung verschlechtert wird. 
7.2.1.2 Einfluss der Fahrgeschwindigkeit 
Mit zunehmender Fahrgeschwindigkeit wird die Gleitgeschwindigkeit in lateraler Richtung 
erhöht. Allerdings bleiben die Gleitgeschwindigkeiten bei den gemessenen Geschwindig-
keiten und Schräglaufwinkeln unter 1 m/s und zeigen keine signifikanten Unterschiede in der 
Seitenkraftgenerierung, Bild 48.  
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Bild 48: Einfluss der Fahrgeschwindigkeit auf die Seitenkraft 
Auch auf nachgiebiger Fahrbahn konnten nur geringfügige Änderungen der Seitenkraft bei 
variierter Fahrgeschwindigkeit ohne eindeutige Tendenzen festgestellt werden. So kann die 
Seitenkraft für den aufgezeigten Messbereich als geschwindigkeitsunabhängig betrachtet 
werden. 
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7.2.1.3 Einfluss des Reifeninnendrucks 
Versuche mit verschiedenen Reifen haben gezeigt, dass der Einfluss des Reifeninnendrucks 
zwar Tendenzen zeigt, jedoch keine allgemeingültige Aussage zulässt. Sowohl auf fester als 
auch auf nachgiebiger Fahrbahn nimmt die Seitenkraft mit Verringerung des Reifenin-
nendrucks zu, Bild 49. Dennoch zeigen sich Abweichungen von diesem Verhalten, speziell 
auf nachgiebiger Fahrbahn scheint sich das Verhalten bei sehr kleinen Schräglaufwinkeln 
umzukehren. Eventuell führt die größere Steifigkeit bei höherem Reifeninnendruck zu einem 
verbesserten Seitenkraftaufbau bei kleinen Schräglaufwinkeln, während bei größeren Schräg-
laufwinkeln die geringere Kontaktfläche und der damit vergrößerte Kontaktflächendruck zur 
schlechteren Kraftübertragung beitragen. 
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Bild 49: Einfluss des Reifeninnendrucks auf die Seitenkraft 
7.2.1.4 Schräglaufsteifigkeit  
Die Schräglaufsteifigkeit ermöglicht, wie in Kapitel 2.2 erläutert, eine Linearisierung der 
stationären Seitenkraft bei kleinen Schräglaufwinkeln und dient zur Beurteilung des Reifen-
verhaltens bei Lenkbewegungen. Der Verlauf der stationären Kennlinien kann durch eine 
Exponentialfunktion (Gl. (6)) mit Hilfe eines Parameterschätzverfahrens approximiert wer-
den. Mancosu weist darauf hin, dass die Schräglaufsteifigkeit stark von der Testmethode 
abhängt, d.h., die meist durch kontinuierliche Verstellung ermittelte Schräglaufsteifigkeit 
hängt vom Verstellbereich des Schräglaufwinkels ab [174]. Bei den dargestellten Ergebnissen 
wurde bewusst auf stationäre Messungen zurückgegriffen, da quasistationäre und instationäre 
Seitenkraftmessungen hysteresebehaftet sind. Bei Messungen mit der Einzelradmesseinrich-
tung kann die Schräglaufwinkelverstellung nur unidirektional erfolgen und würde daher bei 
der Gradientenermittlung im Ursprung zu verfälschten Ergebnissen führen.  
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Um eine Aussage bzgl. des Einflusses der Reifenbreite auf die dynamischen Schräglaufeigen-
schaften machen zu können, wurde die Schräglaufsteifigkeit für verschiedene Reifen ermit-
telt. Der Kennlinienverlauf in Bild 43 zeigt für den Breit- und den Superbreitreifen größere 
Gradienten im Ursprungsbereich und damit eine bessere Ansprechempfindlichkeit auf 
Schräglaufwinkeländerungen. Unter Vernachlässigung der konstruktiven Unterschiede der 
einzelnen Reifen führt die Vergrößerung der Kontaktfläche zu einer verbesserten lateralen 
Kraftübertragung im Bereich fahrdynamisch relevanter Schräglaufwinkel.  
Die Variation weiterer Reifenparameter bestätigt diese Annahme, Tabelle 6. Alle Maßnah-
men, die eine Vergrößerung der Aufstandsfläche zur Folge haben, tragen zu einer Ver-
besserung der Schräglaufsteifigkeit bei. Die Steigerung der Radlast führt zu einer Erhöhung 
der Schräglaufsteifigkeit. Allerdings zeigt sich auch für diese Größe, dass eine proportionale 
Abhängigkeit von der Radlast nicht gegeben ist, sondern die Schräglaufsteifigkeit nur degres-
siv mit der Radlast zunimmt. Die in der Tabelle dargestellte Abnahme der Schräglaufsteifig-
keit mit gesteigertem Reifeninnendruck konnte nicht bei allen Versuchseinstellungen und für 
alle Reifen bestätigt werden. Für die Fahrgeschwindigkeit ließ sich keine eindeutige Tendenz 
feststellen. 
Tabelle 6: Einfluss von Reifenparameter auf die Schräglaufsteifigkeit cα auf Asphalt 















20.8 R38 10 0,8 2 10,14 1,71 
 15   13,11 2,41 
 20   15,15 2,66 
Einfluss der 
Radlast 
 25   16,51 3,35 
20.8 R38 10 0,8 2 10,14 1,71 




  1,6  14,15 1,22 
20.8 R38 20 0,8 2 15,15 2,66 




   10 18,04 2,11 
20.8 R38 20 0,5 5 15,94 1,98 
650/65 R38    16,05 3,20 Einfluss der Reifenbreite 
800/65 R32    15,21 3,58 
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7.2.2 Instationäre Schräglaufwinkel 
7.2.2.1 Vergleich des stationären und instationären Seitenkraftaufbaus 
Um die Übertragbarkeit der stationär gemessenen Schräglaufsteifigkeit auf dynamische Vor-
gänge zu überprüfen, wurde der Einfluss der Schräglaufwinkeländerungsgeschwindigkeit un-
tersucht. Eine schnellere Änderung des Schräglaufwinkels bedingt eine größere Verzögerung 
der Seitenkraftgenerierung, Bild 50 [175]. Bei der maximal übertragbaren Seitenkraft im rea-
lisierbaren Messbereich wurden unterschiedliche Ergebnisse erzielt. Während bei den darge-
stellten Ergebnissen die instationären Seitenkräfte geringer sind als die stationär gemessenen, 
wurden auf einer Betonfahrbahn mit der Einzelradmesseinrichtung geringfügig höhere insta-
tionäre Seitenkräfte gemessen [176].  
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Bild 50: Einfluss der Schräglaufwinkeländerungsgeschwindigkeit und der Fahrgeschwin-
digkeit auf die Seitenkraftgenerierung 
Darüber hinaus ist die Verzögerung der Seitenkraftgenerierung von der Fahrgeschwindigkeit 
abhängig. Bei sehr kleinen Fahrgeschwindigkeiten ist die Verzögerung sehr ausgeprägt, wäh-
rend bei größeren Fahrgeschwindigkeiten eine schnellere Seitenkraftgenerierung erfolgt. Die 
verbesserte Seitenkraftübertragung bei höheren Umfangsgeschwindigkeiten des Rades ist im 
elastischen Verhalten des Reifengummis begründet. Die in der Kontaktfläche befindlichen 
Anteile des Reifens retardieren und der Reifen verfestigt sich. Bis zum nächsten Eintritt in die 
Kontaktzone findet bei langsamer Geschwindigkeit eine nahezu vollständige Relaxation der 
entsprechenden Volumenelemente statt. Durch die höhere Umfangsgeschwindigkeit des 
Messrades bei größeren Geschwindigkeiten verringert sich die Zeit der polymeren Reifen-
werkstoffe zur Relaxation, dadurch sind die Volumenelemente des Reifens bereits vorge-
spannt und tragen somit zu einem schnelleren Aufbau der Seitenkräfte bei.  
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Einen weiteren Einflussfaktor auf den Aufbau der Seitenkräfte stellt der Reifeninnendruck 
dar, Bild 51. Mit zunehmendem Reifeninnendruck erfolgt eine schnellere Seitenkraftgenerie-
rung. Die Gründe für dieses Verhalten sind in der erhöhten Steifigkeit des Reifens bei gestei-
gertem Reifeninnendruck zu sehen. Ein Vergleich der verschiedenen Reifen zeigt, dass für 
Breit- und Superbreitreifen trotz des stark vergrößerten Volumens keine prinzipielle Ver-
schlechterung des dynamischen Seitenkraftaufbaus feststellbar ist, Bild 51. Der Kennlinien-
verlauf der drei Reifen zeigt ein nahezu identisches Verhalten, die Unterschiede liegen im 
Bereich der Streubreite der Messwiederholungen. Ein Vergleich der ermittelten Schräglauf-
steifigkeiten aus stationären Messungen und den Ergebnissen der dynamischen Messungen 
zeigt teilweise widersprüchliche Ergebnisse und schränkt die Verwendbarkeit der Schräglauf-
steifigkeit als ausschließlichen Parameter zur Beurteilung des dynamischen Verhaltens stark 
ein. Gründe hierfür sind die Vernachlässigung physikalischer Vorgänge im Reifen bei statio-
nären Messungen. Für eine Beschreibung des Seitenkraft-Schräglaufwinkel Verhaltens statio-
närer Vorgänge ist die Interaktion zwischen Reifen und Fahrbahn von maßgeblicher Bedeu-
tung. Für instationäre Vorgänge wird die zeitliche Veränderung der Seitenkraft und des 
Schräglaufwinkels berücksichtigt. Bei diesen Vorgängen wird die Seitenkraftgenerierung 
nicht nur durch die Kontaktzone bestimmt, die seitliche Verschiebung und Verformung der 
Reifenflanke trägt erheblich zur Gesamtverschiebung des Reifens bei. 
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Bild 51: Einfluss des Reifeninnendrucks und der Reifenbreite auf die Seitenkraftgenerierung 
7.2.2.2 Zeitkonstante und Relaxationslänge 
Wie in Kapitel 4.2 beschrieben, kann eine quantitative Beurteilung des Übertragungsverhal-
tens der Seitenkraft mit einer sinusförmigen Anregung des Schräglaufwinkels erfolgen. Aus 
dem Verlauf der Seitenkraft und des Schräglaufwinkels lassen sich das Amplitudenverhältnis 
und die Phasenverschiebung bestimmen und im Bode-Diagramm darstellen, Bild 52. Die 
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Approximation des Maxwell-Modells an das Amplitudenverhältnis zeigt eine gute Überein-
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Bild 52: Amplitudenverhältnis und Phasenverschiebung der Seitenkraftübertragung bei 
Schräglaufwinkelanregung im Bode-Diagramm bei unterschiedlichen Fahrge-
schwindigkeiten 
Strackerjan bestätigt dieses Verhalten bei Anregungsfrequenzen von unter 1 Hz für Pkw-
Reifen [82]. Mit zunehmender Fahrgeschwindigkeit verschiebt sich die Eckfrequenz zu grö-
ßeren Werten und bedingt daher kleinere Zeitkonstanten. Nach Gleichung (45) wird der Ver-
lauf der Modellfunktion bei niedrigen Anregungsfrequenzen durch das Proportionalelement in 
Form der Schräglaufsteifigkeit maßgeblich bestimmt. Durch diese Bedingung ergeben sich 
bei der Bestimmung der Eckfrequenz Abweichungen zwischen den dynamisch ermittelten 
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Messwerten und der approximierten Kurve. Dies wird vor allem für die Geschwindigkeit 
v = 2 km/h aus den Messpunkten ersichtlich, welche eine geringere Eckfrequenz als im Kur-
venverlauf dargestellt vermuten lassen.  
Für die Darstellung des Übertragungsverhaltens bezüglich der Phasenverschiebung im unte-
ren Teil des Bode-Diagramms wurden zwei unterschiedliche Methoden angewandt. Zum 
einen wurde die Phasenverschiebung mit der ermittelten Zeitkonstante T1 des Amplitudenver-
hältnisses dargestellt. Zum anderen wurde die Zeitkonstante direkt aus der Phasenverschie-
bung berechnet. Es zeigt sich, dass beide Ergebnisse teilweise erheblich voneinander abwei-
chen, Tabelle 7.  
Tabelle 7: Einfluss von Reifenparameter auf die Zeitkonstante T1 auf Asphalt 
















[km/h] [s] [s] 
20.8 R38 20 0,5 5 0,63 1,20 
650/65 R38    1,37 1,65 Einfluss der Reifenbreite 
800/65 R32    1,15 1,07 
800/65 R32 20 0,5 5 1,15 1,07 
  0,8  0,98 0,85 




  1,6  0,76 0,53 
20.8 R38 20 0,8 2 2,33 1,85 




   10 0,26 0,47 
 
So konnte für die verschiedenen Versuchsreifen keine eindeutige Tendenz ermittelt werden. 
Der Breitreifen weist die größten Zeitkonstanten auf. Zwar hat der Standardreifen die gerings-
te Zeitkonstante des Amplitudenverhältnisses, die Zeitkonstante der Phasenverschiebung 
bestätigt dieses Verhalten jedoch nicht. Die Erhöhung des Reifeninnendrucks führt zu kleine-
ren Werten für die Zeitkonstante und verschiebt somit die Reduzierung des Amplitudenver-
hältnisses und der Phasenverschiebung zu höheren Anregungsfrequenzen. Noch deutlicher 
verbessert eine Erhöhung der Fahrgeschwindigkeit das Ansprechverhalten der Seitenkräfte. 
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Eine genauere Betrachtung der Zeitkonstanten bzw. der Relaxationslängen bezüglich der 
Reifenbreite und des Reifeninnendrucks bestätigt die erhöhte Verzögerung im Seitenkraftauf-
bau bei Verringerung des Reifeninnendrucks, Bild 53. Darüber hinaus zeigt der Superbreit-
reifen deutlich größere Relaxationslängen bei Berechnung aus dem Amplitudenverhältnis. In 
diesem Zusammenhang erscheint interessant, dass die Bestimmung der Relaxationslänge aus 
der Phasenverschiebung zu verringerten Werten beim Standardreifen und zu erhöhten Werten 
beim Superbreitreifen führt, wodurch die Unterschiede zwischen beiden Reifen geringer 
werden. Insgesamt zeigen daher beide Reifen für die Phasenverschiebung ähnliche Ergebnisse 
der Relaxationslänge.  








 Reifen 20.8 R38
 Reifen 800/65 R32















Reifeninnendruck pi  
Bild 53: Einfluss der Reifenbreite und des Reifeninnendrucks auf die Relaxationslänge 
Wie in Kapitel 4.2 beschrieben, kann die Zeitkonstante des Verzögerungsgliedes und damit 
die Relaxationslänge alternativ aus einer Messung mit rampenförmiger Anregung des Schräg-
laufwinkels berechnet werden, wenn eine hohe Verstellgeschwindigkeit des Schräglaufwin-
kels realisiert werden kann. Die Einzelradmesseinrichtung ermöglicht diese hinreichend schnel-
le Verstellung und die daraus folgenden hohen Gradienten des Schräglaufwinkels, Bild 54.  
Der Verlauf der gemessenen Kurve der Seitenkraft und die Annäherung durch die Exponenti-
alfunktion Gl. (48) zeigen gute Übereinstimmung, so dass die Bestimmung der Relaxations-
länge nach der in Bild 20 aufgezeigten Methode gerechtfertigt erscheint. Weitere Ergebnisse 
zeigen, dass sich die Radlast steigernd auf die Relaxationslänge auswirkt, Bild 55. 
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Bild 54: Verlauf der Seitenkraft bei einer rampenförmigen Anregung des Schräglaufwinkels 
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Bild 55: Einfluss der Radlast und der Fahrgeschwindigkeit auf die Relaxationslänge  
Allerdings zeigt sich auch, dass die per Definition der Relaxationslänge enthaltene Geschwin-
digkeitskompensation, durch die Messergebnisse nicht gänzlich widergespiegelt wird. Ein 
Vergleich der verschiedenen Verfahren zur Bestimmung der Relaxationslänge ergibt unwe-
sentlich mehr Aufschluss über den Einfluss der Fahrgeschwindigkeit, Bild 56. Hierbei wird 
deutlich, dass die Relaxationslänge als Eingangsparameter für Dynamikmodelle wesentlich 
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von der Messmethode abhängt und daher ohne Validierung der Simulationsergebnisse für die 
Modellierung kaum geeignet ist.  
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Bild 56: Vergleich von Relaxationslängen auf Basis verschiedener Berechnungsverfahren 
Über die mit der Einzelradmesseinrichtung sehr realitätsnahen Methoden der Bestimmung 
von Dynamikparametern hinaus, wurden weitere Verfahren durchgeführt. Eine in [154] vor-
geschlagene Methode kann auf Laborprüfständen eingesetzt werden. Dabei wird das ausge-
lenkte aber unverformte Rad bei sehr geringen Geschwindigkeiten aus dem Stand bewegt und 
der Seitenkraftaufbau über der zurückgelegten Wegstrecke aufgezeichnet. Der wegabhängige 





−⋅=    (86)
Diese Methode kann den Ergebnissen der angepassten Sprungfunktion gegenübergestellt 
werden, Bild 57. Beide Methoden zeigen ein ähnliches Verhalten für den Einfluss der Radlast. 
Dennoch weichen die absoluten Werte erheblich voneinander ab. Die Relaxationslängen der 
vorgeschlagenen Methode sind gegenüber der Sprungfunktion nahezu halbiert. Durch die 
Ausrichtung des Messrades im Stand wird sofort bei Messbeginn ein Verformungszustand 
erreicht, welcher sich bei Verstellung des Schräglaufwinkels während der Fahrt erst zeitver-
zögert einstellt.  
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Bild 57: Vergleich verschiedener Sprungfunktionen zur Ermittlung der Relaxationslänge 
Während die letztgenannte Methode zu deutlich geringeren Relaxationslängen führt, zeigen 
die anderen vorgestellten Methoden, dass die Werte sich im Bereich zwischen statischen 
Rollradius (bzw. geringfügig darunter) und dem Durchmesser des Rades bewegen. Insofern 
führt die in [96] getroffene Annahme, die Relaxationslänge gleich dem Rollradius zu setzen, 
eher zu zu geringen Zeitverzögerungen. Die Auswahl einer geeigneten Methode sollte von der 
aktuellen Problemstellung abhängig gemacht werden. Für eine sinusförmige Anregung würde 
der Verfasser die Auswertung der Phasenverschiebung vorziehen, da die Amplitudenbestim-
mung aufgrund der Messstreuungen nur erschwert möglich ist. Bei schnellen Schräglauf-
winkeländerungen ist die Methode der Sprungantwort vorzuziehen. 
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7.3 Longitudinale Kraftübertragung 
7.3.1 Stationärer Schlupf 
Wie bereits aus der Literatur bekannt, ergibt sich eine degressive Zunahme der Triebkraft mit 
zunehmendem Schlupf auf nachgiebigem Boden, Bild 58 [16,20,21]. Die Kurvenverläufe für 
unterschiedliche Radlasten lassen einen proportionalen Zusammenhang zwischen Radlast und 
Triebkraft vermuten. Eine genauere Betrachtung des Triebkraftbeiwertes ergibt jedoch maxi-
male Triebkraftbeiwerte für die höchsten Radlasten, Bild 59. Der stark aufgelockerte Boden 
und die geringe Bodendichte führen bei höheren Radlasten zu einer stärkeren Verfestigung 
des Bodens und ermöglichen daher die Übertragung größere Triebkräfte. Sowohl Triebkraft-
beiwert als auch Triebkraft weisen ein Maximum auf, welches sich bei größeren Radlasten zu 
kleineren Schlupfwerten verlagert.  
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Bild 58: Triebkraft-Schlupf-Verlauf auf nachgiebiger Fahrbahn 
Für die Messungen auf Asphalt ergeben sich ein größerer Gradient der Triebkraft und ein 
Maximum bei kleineren Schlupfwerten. Eine Reduzierung der Triebkräfte nach Überschreiten 
des Maximums bei größerem Schlupf konnte auf Asphalt nicht festgestellt werden, Bild 60. 
Bisherige Untersuchungen von AS-Reifen auf Asphalt zeigen sehr unterschiedliche Tenden-
zen zum Maximum und zum weiteren Verlauf der Kurven [12,21,164]. Für Pkw-Reifen wird 
des Öfteren ein Abfall der Längskraft nach Erreichen des Maximums festgestellt und in den 
Reifenmodellen berücksichtigt [177]. Dies konnte für AS-Reifen weder für Brems- noch für 
Triebkräfte im realisierbaren Messbereich gezeigt werden. 
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Bild 59: Triebkraftbeiwert-Schlupf-Verlauf auf nachgiebiger Fahrbahn 
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Bild 60: Triebkraft-Schlupf-Verlauf auf fester Fahrbahn 
Analog zur Schräglaufsteifigkeit kann für die Längskräfte bei fehlendem äußeren Rollwider-
stand der Gradient im Ursprung des Triebkraft-Schlupfdiagramms gebildet werden. Dieser 
hier als Längssteifigkeit des Antriebsmoments bezeichnete Parameter gibt Auskunft über das 
Ansprechverhalten des Reifens auf Beschleunigungs- und Verzögerungsvorgänge bei fahrdy-
namisch relevanten Vorgängen. Weiterhin ermöglicht dieser Parameter eine Linearisierung 
des Triebkraft-Schlupf-Verhaltens für kleine Schlupfwerte und Schlupfänderungen. Wong 
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weist darauf hin, dass durch unterschiedliche Definitionen für Antriebs- und Bremsschlupf 
zwischen der Längssteifigkeit des angetriebenen und des gebremsten Rades unterschieden 
werden kann [44]. Bild 61 zeigt die Ergebnisse der Längssteifigkeit in Abhängigkeit der 
Radlast. Hingewiesen sei auf die getrennte Bestimmung der Längssteifigkeit für das angetrie-
bene und gebremste Rad, da bei kontinuierlicher Verstellung im Übergangsbereich des Null-
schlupfes keine Unstetigkeit zu erwarten ist. Deutlich zu erkennen ist der kleinere Gradient 
der Längskraft bei gebremstem Rad, was evtl. in der Asymmetrie der Stollen begründet sein 
kann. Im dargestellten Messbereich kann ein linearisierter Gradient von dci/dFZ = 24,6 für die 
Triebkraft und dci/dFZ = 13,0 für die Bremskraft festgestellt werden. Die Ursache für die 
starke Zunahme der Längssteifigkeit kann in der Vergrößerung der Kontaktlänge begründet 
sein, wodurch die Ansprechempfindlichkeit verbessert wird. 
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Bild 61: Gradient der Triebkraft in Analogie zur Schräglaufsteifigkeit 
7.3.2 Instationärer Schlupf 
Die Veränderung des Schlupfes bei instationären Triebkraftmessungen erfolgt durch Vorgabe 
einer Beschleunigungszeit tB, welche die Zeitspanne vom blockierten Rad bis zum mit Endge-
schwindigkeit drehenden Rad beziffert. Kurze Beschleunigungszeiten führen zu größeren 
Verzögerungen im Triebkraftaufbau, ohne die maximalen Trieb- oder Bremskräfte zu beein-
flussen, Bild 62. Aufgrund der eingeschränkten Steuerungsmöglichkeiten des Hydromotors 
zum Antrieb des Messrades der Einzelradmesseinrichtung ist eine gezielte sinusförmige oder 
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sprungförmige Schlupfanregung nicht möglich. Auf eine entsprechende Bestimmung der 
longitudinalen Zeitkonstanten oder Relaxationslänge musste daher verzichtet werden.  
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Bild 62: Instationärer Triebkraft-Schlupf-Verlauf auf Asphalt  
Lediglich eine Bestimmung der longitudinalen Reifensteifigkeiten ist mit der Einzelradmess-
einrichtung möglich. Dabei wurde das Rad mit dem Hydromotor angetrieben ohne translatori-
sche Bewegung der Radnabe, d.h. des Messfahrzeuges, stattfindet. Durch die Drehung des 
Messrades findet eine longitudinale Verspannung und Verschiebung des Reifens statt, welche 
in Verbindung mit dem Triebkraftverlauf die Bestimmung der longitudinalen Reifensteifig-
keit ermöglicht. Eine Gradientenbestimmung führt für den Reifen 520/70 R34 bei pi = 0,8 bar 
zu linearen Reifensteifigkeiten von cXR = 150 kN/m bis cXR = 220 kN/m in Abhängigkeit der 
Radlast. Diese Werte stimmen gut mit den von Plesser ermittelten linearisierten longitudina-
len Reifensteifigkeiten im Bereich kleiner Schlupfwerte überein [68]. Eine eindeutige Ten-
denz für den Einfluss der Radlast ist nicht erkennbar. Insofern weisen AS-Reifen eine gleiche 
bzw. geringfügig höhere Längssteifigkeit, verglichen mit den Werten für die laterale Richtung 
auf, vgl. Kapitel 8.2. 
Eine Ermittlung der longitudinalen Dämpfungskonstanten bedarf weiterer Messungen nach 
der für die Seitenkraftübertragung angewandten Systematik. Damit würden die Erkenntnisse 
zum dynamischen lateralen und longitudinalen Verhalten gesichert und eine ganzheitliche 
Beschreibung des dynamischen Reifenverhaltens ermöglicht. 
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7.4 Kombinierte longitudinale und laterale Kraftübertragung 
7.4.1 Reifenkennfelder bei stationärem Schräglauf 
Die Interaktion von Längs- und Querkräften führt zu dem in Bild 63 dargestellten Reifen-
kennfeld. Da eine stationäre Ermittlung von Messpunkten im Reifenkennfeld eine hohe An-
zahl an Messungen erfordert, wurde die Umfangsgeschwindigkeit des Messrades quasistatio-
när verändert und der Schräglaufwinkel konstant gehalten. Ein Anstieg der longitudinalen 
Kräfte bedingt eine Reduzierung der Seitenkräfte und beeinträchtigt damit das Lenkverhalten 
eines Fahrzeuges nachhaltig. Wie bereits aus der Literatur bekannt, gestaltet sich der Verlauf 
im Reifenkennfeld asymmetrisch, d.h., bei geringen Bremskräften werden die maximalen 
Seitenkräfte erreicht [178]. Gegenüber den Ergebnissen von Pkw-Reifen erscheint die  
Asymmetrie bei AS-Reifen deutlich ausgeprägter.  
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Bild 63: Reifenkennfeld bei stationärem Schräglaufwinkel 
7.4.2 Reifenkennfelder bei quasistationärem Schräglauf 
Alternativ zur Messung mit stationärem Schlupf kann die Umfangsgeschwindigkeit des Mess-
rades konstant gewählt und der Schräglaufwinkel quasistationär verändert werden. Da die 
Längskraft durch die Schräglaufwinkelverstellung nur geringfügig beeinflusst wird, entstehen 
nahezu vertikale Kurvenverläufe, Bild 64. Zur besseren Übersichtlichkeit sind Messpunkte für 
definierte Schräglaufwinkel eingezeichnet und durch Näherungskurven verbunden. Die A-
symmetrie der Reifenkennfelder wird bestätigt, allerdings weicht die Form der Näherungs-
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kurve, aufgrund der geringen Anzahl an Messpunkten im relevanten Bereich des Schlupfes 
von ±10%, von dem in Bild 63 dargestellten Verlauf ab.  
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Bild 64: Reifenkennfeld bei quasistationärer Schräglaufwinkelverstellung 
7.5 Kraftübertragung unter dem Einfluss von Radlastschwankungen 
7.5.1 Auftretende Radlastschwankungen im realen Fahrbetrieb 
Wie in Kapitel 3.2 dargestellt, treten im realen Fahrbetrieb von ungefederten Fahrzeugen 
erhebliche Radlastschwankungen auf. Diese sind zum einen fahrzeug- bzw. reifenerregt, zum 
anderen entstehen diese durch Unebenheiten in der Fahrbahn. Eine Aufteilung in reifenerregte 
Radlastschwankungen auf optimal ebener Fahrbahn und kombinierte reifen- und fahrbahner-
regte Radlastschwankungen auf realen Fahrbahnen sowie durch Hindernisse provozierte 
Radlastschwankungen ist daher sinnvoll. 
7.5.1.1 Reifenerregte Radlastschwankungen auf ebener Fahrbahn 
Die Messung ausschließlich reifenerregter Radlastschwankungen setzt eine optimal ebene 
Fahrbahn voraus, wie sie bedingt durch stochastische Störungen und Anregungen auf realen 
Fahrbahnen nicht erreicht werden kann. Bei Messungen an Fahrzeugen sind die Einflüsse von 
Wank- und Nickbewegungen, wie sie aus der Interaktion mehrerer Räder erfolgt, nur schwer 
zu eliminieren. Daher sollte die Messung am Einzelrad erfolgen, wie dies mit dem Bandlauf-
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prüfstand realisiert werden kann. Weiterhin wird eine gute Reproduzierbarkeit der Messer-
gebnisse sichergestellt.  
Bild 65 zeigt den Verlauf der Radlast gemessen in der Aufstandsfläche bei jeweils einer 
Radumdrehung für verschiedene Geschwindigkeiten. Deutlich sichtbar sind die höherfrequen-
ten Schwingungen, bedingt durch die Stollenanregung, vor allem bei geringeren Geschwin-
digkeiten. Bei einer Fahrgeschwindigkeit von 2 km/h ergibt sich die Stollenanregungs-
frequenz zu 2,5 Hz, wodurch Resonanz mit einer Eigenfrequenz des Messrades erreicht wird, 
wie bereits in Kapitel 7.2 gezeigt wurde. Bei höheren Geschwindigkeiten nehmen die nie-
derfrequenten Schwankungen zu, ohne bei den dargestellten Geschwindigkeiten exakt den 
Resonanzfall der kritischen Geschwindigkeit zu erreichen.  





















Bild 65: Reifenbedingte Radlastschwankungen in Abhängigkeit der Fahrgeschwindigkeit 
Aus den Radlastschwankungen lässt sich aus dem Verhältnis von dynamischer und statischer 
Radlast der Stoßfaktor nSF bestimmen. Die aus den Versuchen ermittelten Stoßfaktoren sind 
stark von der Radlast und dem Reifeninnendruck abhängig, Bild 66. Auf die Darstellung der 
Stoßfaktoren bei kritischen Geschwindigkeiten wurde verzichtet, da hinreichend bekannt ist, 
dass im Resonanzfall die größten Stoßfaktoren auftreten, die bis zum Abheben des Reifens 
von der Fahrbahn führen können [72]. Außerhalb dieser Bereiche werden Stoßfaktoren von 
über 1,3 erreicht. Die Reduzierung der Radlast und die Zunahme des Reifeninnendrucks 
bewirken eine Verringerung der Kontaktfläche, wodurch der Reifen empfindlicher auf einzel-
ne Störungen, wie z.B. der Anregung durch Einzelstollen reagiert.  
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Bild 66: Stoßfaktoren in Abhängigkeit der Geschwindigkeit, der Radlast und des Reifen-
innendrucks 
7.5.1.2 Reifen- und fahrbahnerregte Radlastschwankungen auf realen Fahrbahnen 
Durch die Überlagerung von reifen- und fahrbahnerregten Radlastschwankungen gewinnen 
die stochastischen Einflüsse der Fahrbahn an Bedeutung. Bild 67 zeigt einen Vergleich der 
Radlastverläufe auf dem Bandlaufprüfstand und der Einzelradmesseinrichtung auf einem 
asphaltierten Feldweg mit ähnlichen Versuchseinstellungen. Der Verlauf der Vertikalkraft 
zeigt deutlich den Stolleneinfluss, welcher die Hauptursache der Radlastschwankungen dar-
stellt. 






















Bild 67: Vergleich von Radlastschwankungen auf dem Bandlaufprüfstand und der Einzel-
radmesseinrichtung 
92 Versuchsergebnisse 
Die Auswertung der Stoßfaktoren zeigt für verschiedene Geschwindigkeiten kaum Unter-
schiede für den Einfluss der Asphaltfahrbahn verglichen mit dem Bandlaufprüfstand, Bild 68. 
Lediglich wenn größere Störungen und Unregelmäßigkeiten den Verlauf der Fahrbahn 
bestimmen, wie z.B. auf Feldwegen oder landwirtschaftlichen Nutzflächen, sind die Stoßfak-
toren vergrößert.  
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pi = 0,8 bar; v = 5 km/h
Fahrbahn  
Bild 68: Stoßfaktoren bei verschiedenen Geschwindigkeiten und Fahrbahnen 
7.5.1.3 Durch Hindernisse erregte Radlastschwankungen 
Eine Extremform der Radlastschwankung stellt die Überfahrt von Hindernissen dar. Durch 
das Zusammenwirken der Verformung des Reifenlatsches und der Form eines Einzelhinder-
nisses entsteht eine Krafteinwirkung, welche nicht mehr durch eine punktuelle Betrachtung 
des Reifens vereinfacht werden kann. Darüber hinaus beeinflusst das Auftreffen des Stollens 
auf das Hindernis die Kraftübertragung und die Verformung des Reifens. Da die genaue 
Position der Stollen relativ zum Hindernis innerhalb der Versuchsdurchführung nicht vorge-
geben werden kann, werden die Messergebnisse um einen nur schwer zu definierenden Faktor 
erweitert. Dennoch zeigten Versuche mit mehreren Wiederholungen eine gute Reproduzier-
barkeit und nur geringe Variationen der Kraftverläufe, Bild 69. Beim Befahren und Verlassen 
der Stufe werden die Aufwärts- und die Abwärtsbewegung aufgelöst dargestellt, so dass beide 
Bewegungsformen getrennt beurteilt werden können. Es zeigt sich deutlich, dass beim Ver-
lassen der Stufe durch den Rückgewinn potenzieller Energie größere Radlastschwankungen 
auftreten. Die Längskraft, i.e. der Rollwiderstand, zeigt beim Befahren der Stufe ein Mini-
mum (Wirkrichtung entgegen der Fahrtrichtung) bzw. beim Verlassen ein Maximum durch 
die rückgewonnene Energie. Eine Betrachtung von Radlaständerungen mit großen Gradienten 
setzt die Kenntnis des Einflusses der Beschleunigungs- und Zentrifugalkräfte, wie in Kapitel 
3.4 beschrieben, voraus.  
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In Bild 70 ist der Verlauf, der vom Radlastdynamometer gemessenen und der nach Gl. (27) 
korrigierten Radlast, beim Überfahren eines Einzelhindernisses dargestellt.  
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Bild 70: Verlauf der Radlast beim Passieren eines Hindernisses 
Die Fußpunktanregung verursacht eine abklingende Oszillation der Radlast, d.h., es stellt sich 
eine gedämpfte Schwingung ein. Der Versuchsablauf ermöglicht die Bestimmung der vertika-
len Federungs- und Dämpfungsparameter nach dem Modellansatz von Langenbeck [67],  
Bild 71: 
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  RZcRZ1Z fdfcF Z2 &⋅+⋅= (87)
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Einfederung fR  
Bild 71: Verlauf der Radlast über der Einfederung beim Passieren eines Hindernisses  
Ein direkter und umfassender Vergleich mit der Datengrundlage von Plesser [68] ist nicht 
möglich, da die vorgegebenen Reifenparameter zwischen beiden Untersuchungen variieren. 
Eine Abschätzung aus den vorhandenen Daten zeigt für die Federungsparameter ein weiche-
res Verhalten bei der Hindernisüberfahrt, während die Progression, berücksichtigt durch c2Z, 
nahezu identisch ist. Die Dämpfungskonstante zeigt eine sehr gute Übereinstimmung mit den 
Ergebnissen von Plesser. Für ein unter 5° Schräglaufwinkel rollendes Rad wurden die Fede-
rungs- und Dämpfungsparameter zusätzlich ermittelt. Um die Ergebnisse vergleichen zu 
können, wurde der Faktor c2Z festgesetzt. Dadurch ergab sich ein nahezu identischer Fede-
rungsparameter c1Z = 200 kN/mC2Z und eine stark verringerte Dämpfungskonstante von 
dZ = 1,61 kNs/m. Allerdings können diese Ergebnisse allenfalls eine Tendenz aufzeigen, da 
die Messeinrichtung aufgrund der Streuungen der Messsignale und der Randeinflüsse bei 
Messungen auf realen Fahrbahnen keine sicher reproduzierbare Zuordnung der Vertikalkraft 
zum Einfederweg ermöglicht. Auf eine weitere Auswertung des dynamischen vertikalen 
Verhaltens wurde daher verzichtet.  
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7.5.1.4 Schluckgrad von Ackerschlepperreifen 
Bei der Hindernisüberfahrt ist der Einfluss der veränderten Kontaktfläche und der Druckver-
teilung im Reifenlatsch von zentraler Bedeutung für die Kraftübertragung. Für die Untersu-
chung fahrdynamischer Vorgänge ist daher die Beschreibung des Federungs- und Dämp-
fungsverhaltens der Reifen vor allem für die Vertikaldynamik notwendig, bei kurzwelligen 
Fahrbahnanregungen aber nicht allein ausreichend. Nach [71] kann für die Bewertung der 
Reifenantwort auf stoßartige Beanspruchungen der Schluckgrad S auf Basis der Achsanhe-
bung AA und der Hindernishöhe H dienen: 
 
H
AHS A−=  (88)
Für den Einfluss der Hindernishöhe zeigen Messungen mit der Einzelradmesseinrichtung, 
dass bei größeren Hindernishöhen der Schluckgrad deutlich reduziert ist, so dass die Achsan-
hebung teilweise die Hindernishöhe überschreitet und zu negativen Werten für den Schluck-
grad führt. Nur bei geringen Hindernishöhen können die Karkasse und die Seitenwände des 
Reifens eine gute Wirkung erzielen, Tabelle 8. Für das schräglaufende Rad ergeben sich nur 
geringe Unterschiede. Der geringe Schräglaufwinkel von α = 5° führt lediglich zu einer gerin-
gen Karkassenverformung. Der Effekt der größeren Einfederung tritt erst bei größeren 
Schräglaufwinkeln auf, wie die nahezu identischen, gemessenen Rollradien in der Tabelle 
zeigen, so dass sich die Vorgänge in der Karkasse und in der Seitenwand nur geringfügig vom 
ohne Schräglauf rollenden Rad unterscheiden. Dies zeigen auch Ergebnisse von Messungen, 
die mit unterschiedlichen Geschwindigkeiten durchgeführt wurden. Im Gegensatz zu Kising 
[72] lässt sich in Bild 72 keine degressive Zunahme mit der Geschwindigkeit erkennen. Bei 
einer Geschwindigkeit von 10 km/h kommt es zu einer starken vertikalen Beschleunigung und 
Anhebung des Messrades und daher zu negativen Werten. 
Tabelle 8: Schluckgrad eines Ackerschlepperreifens bei unterschiedlicher Hindernishöhe  











0,065 0 0,750 0,040 0,385 
0,125 0 0,753 0,112 0,104 
0,065 5 0,752 0,038 0,415 
0,125 5 0,753 0,127 -0,016 
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Bild 72: Schluckgrad des Ackerschlepperreifens in Abhängigkeit der Geschwindigkeit 
Bei größeren Geschwindigkeiten ergibt sich eine Zunahme des Schluckgrades aufgrund der 
Trägheitskräfte von Reifen und Nabe. Folglich kommt es zu einer stärkeren Verformung der 
Seitenwand. In weiteren Untersuchungen konnte gezeigt werden, dass der Schluckgrad mit 
reduziertem Reifeninnendruck zunimmt, da größere lokale Verformungen des Reifens mög-
lich sind.  
Um die Veränderung der Radlast beim Passieren des Hindernisses genauer zu erfassen, wurde 
der Abstand des Messrades zur Fahrbahnoberfläche (ohne Berücksichtigung des Hindernis-
ses) konstant gehalten. Die konstante Achshöhe führt zu einer Zunahme der Radlast, Bild 73. 
Der spezielle Verlauf der Radlast mit zwei Maxima und dazwischenliegendem, lokalem 
Minimum, wenn sich der Radmittelpunkt exakt vertikal über dem Hindernis befindet, ist von 
Pkw-Reifen bei größerer Auslastung bekannt [179]. In Längsrichtung ergeben sich ein An-
stieg des Rollwiderstandes beim Erreichen des Hindernisses und ein Energierückgewinn bei 
der Relaxation der an der Verformung beteiligten Gummielemente des Messrades. 
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pi = 0,8 bar; v = 2 km/h
 H = 125 mm



















Bild 73: Verlauf der Radlast und der Längskraft bei konstantem Abstand der Radmitte zur 
Fahrbahn  
7.5.2 Auswirkung von Radlastschwankungen auf die horizontalen Kräfte 
7.5.2.1 Laterale Kraftübertragung bei fahrbahnerregten Radlastschwankungen 
In Analogie zu den in Kapitel 7.5.1.3 vorgestellten Ergebnissen wurden die Versuche mit 
einem Schräglaufwinkel von α = 5° bei ansonsten unveränderten Bedingungen durchgeführt. 
Daher ergibt sich für die Radlast ein äquivalenter Verlauf. Beim Verlassen der Stufe kommt 
es zu deutlich größeren Schwankungen der Radlast als beim Befahren, Bild 74. Der gesamte 
Verlauf zeigt, dass die Seitenkraft bei konstantem Schräglaufwinkel beim Passieren der Stufe 
für beide Änderungen des Fahrbahnverlaufs reduziert wird. Der genaue niederfrequente Ver-
lauf der Seitenkraft ist, bedingt durch die überlagerte, höherfrequente Stollenanregung, nur 
schwer erkennbar. Genauer betrachtet wird der Verlauf und vor allem der starke Anstieg der 
Radlast im Verlauf der Seitenkraft nicht widergespiegelt. Die Maxima der Radlast sind im 
Verlauf der Seitenkraft nur teilweise zu erkennen und gegenüber dem Abfall der Seitenkraft 
bei der Entlastung des Rades deutlich geringer. Durch die schlagartige Änderung der Kontakt-
fläche wird die übertragbare Horizontalkraft verringert, wie im nächsten Kapitel aufgezeigt 
wird. Eine weitere Untersuchung zum Einfluss des Reifeninnendrucks ergab nur geringe 
Auswirkungen auf den Verlauf der Radlast. Daher ist der Effekt auf die Seitenkraft ebenfalls 
gering. 
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Bild 74: Verlauf der Radlast und der Seitenkraft beim Passieren einer Stufe  
7.5.2.2 Einfluss der Kontaktfläche auf die laterale Kraftübertragung 
Beim Befahren der Stufe oder des Einzelhindernisses findet eine schlagartige Änderung der 
Kontaktfläche statt. Um diesen Einfluss zu bestimmen, werden die Messverfahren Rampen- 
und Hindernisüberfahrt gegenübergestellt, Bild 75. Die schlagartige Verringerung der Kon-

























Reifen 520/70 R34; pi = 0,8 bar
v = 5 km/h; α = 5°; Asphalt
 
Bild 75: Vergleich des Seitenkraftverlaufs beim Überfahren eines Hindernisses und einer 
Rampe 
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Der schnell ansteigende Kontaktflächendruck führt zum Überschreiten der Haftgrenze und 
zum Gleiten in der Kontaktzone, so dass nahezu unabhängig vom Verlauf der Radlast eine 
Verringerung der Seitenkraft stattfindet. Die Größe der Kontaktfläche und der davon abhän-
gige Kontaktflächendruck bestimmen dominierend die übertragbaren Seitenkräfte. Die konti-
nuierlichen Übergänge der Rampe führen zu einem anderen Verlauf und zu geringeren Amp-
lituden der Radlast. Dennoch treten beim Passieren der Rampe nicht unerhebliche Radlast-
schwankungen auf, welche nur geringe Auswirkungen auf die Seitenkraft zur Folge haben.  
Diese Versuchsvariante gibt Aufschluss über das Zeitverhalten der Seitenkraftantwort auf die 
Radlastanregung. Die großen Gradienten der Radlast führen aufgrund der Filterung höherer 
Frequenzen zu keiner nennenswerten Reaktion der Seitenkraft. Wegen des geringeren Ein-
flusses der Kontaktfläche werden im folgenden vor allem Ergebnisse mit der Radlastanregung 
durch die Rampe dargestellt.  
7.5.2.3 Laterale Kraftübertragung bei rampenförmiger Radlastanregung 
Aufgrund der Trägheit des Messrades und des daraus resultierenden geschwindigkeits-
abhängigen Verlaufs der Radlastschwankungen bei vorgegebener Kontur der Fahrbahn ergibt 
sich auch für die Seitenkraftübertragung eine starke Geschwindigkeitsabhängigkeit, Bild 76.  




























Bild 76: Verlauf der Radlast und der Seitenkraft beim Überfahren einer Rampe bei unter-
schiedlichen Geschwindigkeiten 
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Während kleinere vertikale Störungen zwar den Radlastverlauf, aber nur unwesentlich den 
Seitenkraftverlauf beeinflussen, zeigen sich bei größeren Geschwindigkeiten erhebliche Stoß-
faktoren, welche zu einer deutlichen Reduzierung der Seitenkräfte führen. Dabei fällt auf, 
dass sich der grundsätzliche Verlauf der Radlast mit entsprechender Verzögerung auch für die 
Seitenkraft einstellt, jedoch die Reduktion der Seitenkraft deutlich größer ausfällt als der 
Zuwachs. Bedingt wird dies durch die größere zeitliche Verzögerung bei positivem Gradien-
ten der Radlaständerungen. Die notwendige Verformung und Spannung der Gummielemente 
wird durch die kurzfristige Erhöhung der Radlast nicht erreicht.  
Bei höheren Geschwindigkeiten zeigt sich eine Besonderheit dergestalt, dass die Seitenkräfte 
kurzfristig negative Werte annehmen. Eine Erklärung kann in den Massenkräften des Reifens 
gefunden werden, da die Karkasse bei den großen Anstiegen der Radlast stark verformt wird, 
bei der folgenden Reduzierung überschwingt und dadurch eine gegengerichtete Kraft erzeugt. 
7.5.3 Kraftübertragung bei gezielter Vorgabe der Radlast 
7.5.3.1 Laterale Kraftübertragung 
Von den verschiedenen Anregungsformen der Radlast, welche mit der Einzelradmesseinrich-
tung dargestellt werden können, wurde für eine erste Bewertung die Sinusform gewählt. Die 
Radlast wurde mit verschiedenen Anregungsfrequenzen variiert. Zum Vergleich wurden 
Messungen mit stationärer Radlast durchgeführt. Die Bewertung der Auswirkungen von 
Radlastschwankungen auf die Seitenkraftübertragung kann anhand der gemittelten Seitenkraft 
über mehrere Perioden erfolgen. Um eine maximale Reproduzierbarkeit zu gewährleisten, 
bestand ein Versuch aus der direkten Abfolge von statischer und dynamischer Messung. Als 
Ergebnis zeigt sich eine Seitenkraftreduzierung bei variierter Radlast, welche jedoch erst bei 
größerer Periodendauer klar sichtbar wird, Bild 77. Insgesamt sind die Verringerungen der 
Seitenkraft mit bis zu 6% eher gering. Bei Periodendauern von T ≤ 1 s ergeben sich durch die 
Trägheit der Radlastverstellung der Messeinrichtung geringere Anregungsamplituden der 
Radlast. Davon beeinflusst sind die Auswirkungen auf die Seitenkraftübertragung, so dass nur 
eine geringe Reduzierung der Seitenkraft erfolgt. Dieses Ergebnis steht tendenziell im Ein-
klang mit den Erkenntnissen von Stolpp, der bei kleinen Anregungsfrequenzen keinen mittle-
ren Seitenkraftverlust feststellt [120].  
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Im Folgenden wurde der genaue Verlauf der Seitenkraft bei sinusförmiger Radlastanregung 
betrachtet und dabei verschiedene Mess- und Berechnungsmethoden verglichen. Eine genaue-
re Betrachtung des Zusammenhangs zwischen Seitenkraft und Radlast ergibt den bekannten, 
nichtlinearen Verlauf. Bei konstantem Schräglaufwinkel nimmt die Seitenkraft degressiv mit 
der Radlast bis zum Erreichen eines Maximums zu, Bild 78. Unter der Voraussetzung, dass 
unter dem Einfluss von harmonischen Radlastschwankungen dieselben Zusammenhänge 
gelten, kann eine Herleitung der Seitenkraft erfolgen.  
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Bild 77: Relative Abweichung der Seitenkraft bei sinusförmig angeregter Radlast bezogen 
auf konstante Radlast 
Der Verlauf einer sinusförmigen Anregung der Radlast kann im Diagramm unter Angabe der 
mittleren Radlast und der Amplitude vertikal dargestellt werden. Die Reaktion der Seitenkraft 
kann entsprechend auf der Ordinate abgelesen werden. Als Ergebnis wird die Seitenkraft 
aufgrund des nichtlinearen Verhaltens verzerrt. Aus dem Verlauf der Seitenkraft kann ein 
Mittelwert berechnet werden, welcher sich vom stationären Mittelwert FY unterscheidet. Der 
integrale zeitliche Mittelwert der Seitenkraft ist verringert gegenüber dem statischen Seiten-
kraftwert bei der mittleren Radlast. Aus dem gemessenen quasistationären Verlauf der Seiten-
kraft in Abhängigkeit der Radlast kann somit der stationäre Zusammenhang beschrieben 
werden und als Vergleich für sinusförmige Radlastschwankungen benutzt werden. Dabei 
muss beachtet werden, dass der Verlauf der Seitenkraft mit zunehmender Radlast durchaus 
ein Maximum erreichen und mit negativem Gradienten weiter verlaufen kann, Bild 79.  
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Bild 78: Ableitung der Seitenkräfte bei sinusförmig angeregter Radlast aus dem stationären 
Seitenkraft-Radlast-Verlauf 
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Bild 79: Bestimmung der Radlastabhängigkeit der Seitenkraft mit Hilfe eines Näherungs-
polynoms 
Die stationär gemessenen Punkte zeigen Abweichungen vom quasistationären Verlauf, geben 
jedoch dieselbe Tendenz wieder. Ein Vergleich soll zeigen, inwieweit der dynamisch gemes-
sene Seitenkraftverlauf bei einer sinusförmigen Radlastanregung von einem auf Basis von 
quasistationären Messungen berechneten Seitenkraftverlauf abweicht. Für den Vergleich 
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berechneter und gemessener Seitenkraftverläufe kann der quasistationäre Seitenkraftverlauf 
mit sehr guter Übereinstimmung durch ein Polynom fünften Grades angenähert werden, vgl. 
Bild 79. 
In Bild 80 ist der idealisierte sinusförmige Seitenkraftverlauf dem Näherungspolynom (quasi-
stationär) und einem gemessenen Verlauf der Seitenkraft mit einer Periodendauer von T = 4 s 
gegenübergestellt.  







 T = 4 s
Reifen 520/70 R34
FZ = 15kN + 5kN·sin (ω·t)
pi = 0,8 bar; v = 5 km/h












Bild 80: Verlauf der Seitenkraft als idealisierte Sinusfunktion, Näherungspolynom aus 
quasistationären Messungen und aus dem dynamisch gemessenen Verlauf 
Für die dynamisch gemessene Seitenkraft wurde eine Mittelung aus mehreren Durchgängen 
durchgeführt. Sowohl der gemessene als auch der berechnete Verlauf zeigen deutliche Ab-
weichungen vom idealisierten Verlauf einer Sinusfunktion, welche dem gemessenen Verlauf 
angenähert wurde. Die quasistationäre Messung weist eine deutliche Abplattung im oberen 
Bereich auf, da nach Bild 79 eine Seitenkraftzunahme trotz steigender Radlast nicht mehr 
möglich ist. Diese Tendenz wird vom dynamisch gemessenen Seitenkraftverlauf nicht wieder-
gegeben, jedoch verläuft die Kurve insgesamt auf niedrigerem Niveau. Ein Vergleich mit der 
Sinusfunktion zeigt eine Verschiebung des Maximums und einen größeren negativen Gra-




Im Weiteren sind Messergebnisse für eine detaillierte Beschreibung des Zeitverhaltens der 
Kraftübertragung dargestellt. Eine Verstellung der Radlast in Form einer kombinierten nega-
tiven und positiven Rampe, d.h. Entlastung und Belastung des Messrades, zeigt die Dynamik 
des Kraftaufbaus, Bild 81. Erst geringere Verstellgeschwindigkeiten zeigen Auswirkungen in 
Form einer deutlich verringerten Seitenkraft. Gut erkennbar ist die Hysterese der Seitenkraft, 
die Aufschluss über das Zeitverhalten gibt. Bei langsamer Verstellung erreicht die Seitenkraft 
ihr Minimum bei minimaler Radlast. Dennoch verläuft die Kurve beim anschließenden Bal-
lastierungsvorgang auf niedrigerem Niveau, da der Abbau der Seitenkraft beim Wiederanstieg 
der Radlast noch nicht abgeschlossen ist. Bei schnellerer Verstellung wird die minimale Sei-
tenkraft erst bei wieder ansteigender Radlast erreicht, so dass die Minima der Radlast und der 
Seitenkraft zeitlich verschoben auftreten. 
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Bild 81: Verlauf der Seitenkraft in Abhängigkeit der Radlast bei rampenförmiger Verstel-
lung (Zyklus 4, vgl. Tabelle 1) der Radlast  
Um das Zeitverhalten zu bestimmen, wurden bei einer sinusförmigen Radlastanregung das 
Amplitudenverhältnis und die Phasenverschiebung der Radlast und der Seitenkraft bestimmt. 
In Analogie zur Vorgehensweise für die Schräglaufwinkelanregung (vgl. Kapitel 4.2) wurde 
das Maxwell-Modell auch für die Übertragung der Radlast auf die Seitenkraft angewendet. 
Das Verhalten kann mit guter Genauigkeit durch ein PT1-Glied beschrieben werden, Bild 82. 
Die Bestimmung der Zeitkonstante T1Fz aus dem Amplitudenverhältnis zeigt wiederum Ab-
weichungen verglichen mit den Ergebnissen aus der Phasenverschiebung. 
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pi = 0,8 bar; v = 5 km/h
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Bild 82: Bode-Diagramm der Seitenkraftübertragung bei sinusförmiger Radlastanregung 
Ein Vergleich mit der Schräglaufwinkelanregung zeigt, dass der Seitenkraftaufbau bei Rad-
lastanregung weniger verzögert erfolgt, vgl. Tabelle 7. Die Zeitkonstante für Ackerschlepper-
reifen ist jedoch wesentlich größer, als der von Willumeit für Pkw-Reifen ermittelte Wert von 
T1Fz = 0,02 s für kleine Fahrgeschwindigkeiten [121]. Eine Betrachtung des Geschwindig-
keitseinflusses zeigt, dass die Zeitkonstante mit zunehmender Fahrgeschwindigkeit abnimmt, 
Tabelle 9.  
Tabelle 9: Zeitkonstanten der lateralen Kraftübertragung bei sinusförmiger Radlastanregung 
(Reifen 20.8 R38, F¯Z = 15 kN, AFz = 5 kN, pi = 1,5 bar, α = 5°, Beton) 
















2,5 1,08 0,57 0,75 0,40 
5 0,46 0,29 0,64 0,40 
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Die Umrechnung in die wegabhängige Relaxationslänge zeigt nahezu konstante Ergebnisse 
und geringfügigere Abweichungen, als durch die getrennte Betrachtung des Amplitudenver-
hältnisses und der Phasenverschiebung entstehen. Dennoch sind für die bessere Absicherung 
dieser These umfangreiche Versuche zum Geschwindigkeitseinfluss auf das dynamische 
Verhalten von Radlastschwankungen erforderlich. 
Wie bereits zuvor wird durch die Sprunganregung der Radlast und in Kapitel 7.2.2 durch die 
Schräglaufwinkelanregung das wegabhängige Verhalten der Kraftübertragung bestätigt und 
rechtfertigt die Verwendung der Relaxationslänge. Insgesamt zeigt sich jedoch wiederum eine 
starke Abhängigkeit der Ergebnisse von der Messmethode bzw. vom Auswertungsverfahren. 
Einen weiteren Aspekt zur Beurteilung der Auswirkung von Radlastschwankungen auf die 
Seitenkraftübertragung stellt die Auswirkung des Vorzeichens des Gradienten der Radlast auf 
den Verlauf und die Verzögerung der Seitenkraft dar. Eine Bestimmung dieses Einflusses ist 
mit der in Kapitel 4.3 vorgestellten Ansprechzeit T90% möglich. Für eine Verstellung der 
Radlast von 10 kN auf 20 kN und umgekehrt mit unterschiedlichen Verstellgeschwindigkei-
ten, wurden die Ansprechzeiten bestimmt, Bild 83. Während bei kleinen Radlaständerungs-
geschwindigkeiten höhere Ansprechzeiten auftreten, ergibt sich im weiteren Verlauf eine 
klare Tendenz zu nahezu konstanten Werten. 






 FZ = 10 kN → 20 kN (FZ>0)
 FZ = 20 kN → 10 kN (FZ<0)
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Radlaständerungsgeschwindigkeit |FZ|  
Bild 83: Einfluss der Radlaständerungsgeschwindigkeit auf die Ansprechzeit T90% 
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In diesem Bereich fällt der positive Radlastgradient mit größeren Ansprechzeiten für die 
Seitenkraftübertragung auf, was einem verzögerten Ansprechverhalten beim Belasten des 
Rades im Vergleich zur Entlastung entspricht. Gründe für dieses Verhalten sind nach Laer-
mann in der Kraftübertragung in der Kontaktfläche zu suchen [122]. Durch die seitliche Aus-
lenkung und die resultierende Verspannung ergibt sich die resultierende Seitenkraft. Wird die 
Radlast erhöht, so vergrößert sich die Latschfläche um unverspannte Zonen. Erst bei weiter-
rollendem Reifen werden diese Zonen verformt und tragen zur vergrößerten Seitenkraft bei, 
dadurch entsteht wiederum eine weitere Verformung. Beim Entlasten werden Zonen am 
Anfang und am Ende der Latschfläche abgehoben und unmittelbar entspannt. Durch den 
höheren Kontaktflächendruck kommt es evtl. zum Überschreiten der Kraftschlussgrenze. Bei 
harmonischer Anregung führt dies zu einem verzerrten Sinusverlauf mit stark verzögerten 
Seitenkraftaufbau und raschem Seitenkraftabbau, vgl. Bild 80.  
Gegenüber der Zeitkonstante T1Fz berücksichtigt die Ansprechzeit T90% das Zeitverhalten, 
bzw. die zeitliche Veränderung der Eingangsgröße Radlast und muss nicht als idealisierte 
Sprunganregung angenommen werden. Für die sprunghafte Anregung der Radlast müssen die 
Werte per Definition für die Zeitkonstante T1Fz geringer sein, da diese die Zeitspanne des 
Anstiegs der Seitenkraft bis ca. 63% des Endwertes berücksichtigt.  
In Tabelle 10 sind beide Dynamikparameter gegenübergestellt (Zeitkonstante T1Fz aus 
Sprungantwort ermittelt). Eine vergleichende statistische Analyse von T1Fz und T90% ergibt 
einen Korrelationskoeffizienten von R = 0,94 und damit eine gute Übereinstimmung beider 
Parameter. Darüber hinaus sind weitere reifenbedingte Einflussfaktoren dargestellt. So hat die 
Höhe des Anfangs- und Endzustandes der Radlast tendenziell keinen Einfluss auf die Reakti-
onszeit, während mit zunehmendem Reifeninnendruck ein besseres Ansprechverhalten erzielt 
wird. Mit zunehmender Fahrgeschwindigkeit wird die Verzögerung verringert, so dass auch 
für die Radlastanregung das wegabhängige Einlaufverhalten der Seitenkraft, welches durch 
die Relaxationslänge beschrieben wird, bestätigt wird. Für den Einfluss des Schräglaufwin-
kels ließ sich kein eindeutiger Zusammenhang finden.  
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Tabelle 10: Ansprechzeit und Zeitkonstante der Seitenkraftübertragung unter dem Einfluss 
























5 → 10 0,8 5 5 1,43 0,66 0,92 
5 → 15    1,26 0,75 1,04 
10 → 20    1,64 0,95 1,32 
15 → 25    1,25 0,73 1,01 
Radlast-
änderung 
15 → 30    1,37 0,52 0,72 
10 → 20 0,8 5 5 1,64 0,95 1,32 
 1,2   1,41 0,77 1,07 Reifen-innendruck 
 1,6   1,09 0,62 0,86 
10 → 20 0,8 2 5 3,27 1,50 0,83 
  5  1,64 0,95 1,32 




  20  0,55 0,18 1,00 
10 → 20 0,8 5 3 1,21 0,78 1,08 
   5 1,64 0,95 1,32 Schräg-laufwinkel 
   8 1,07 0,61 0,85 
 
7.5.3.2 Longitudinale Kraftübertragung 
Eine Untersuchung des Einflusses dynamischer Radlastschwankungen auf die longitudinale 
Kraftübertragung gestaltet sich schwierig, da weder die Vorgabe- noch die Zielgrößen 
(Schlupf und Längskraft) mit der in Kapitel 5.1 beschriebenen Einzelradmesseinrichtung 
konstant gehalten oder geregelt werden können. Der hydraulische Antrieb des Messrades 
ermöglicht eine konstante Winkelgeschwindigkeit. In einem Vorversuch wurde bei langsamer 
Verstellung der Radlast die Triebkraft manuell konstant gehalten, Bild 84. Durch die konstan-
te Triebkraft bei Zunahme der Radlast wird der Triebkraftbeiwert verringert. Der reduzierte 
Triebkraftbeiwert wird bei geringerem Schlupf erreicht, so dass der Schlupf mit zunehmender 
Radlast reduziert wird. Für eine schnelle Verstellung der Radlast ist dieses Verfahren nicht 
geeignet, da die Anpassung der Triebkraft nicht hinreichend schnell erfolgen kann.  
Analog zum Schräglaufwinkel für das laterale Übertragungsverhalten stellt der Schlupf die 
konstant zu haltende Größe bei Radlastschwankungen dar. Während die Vorgabe eines kon-
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stanten Schräglaufwinkels unproblematisch ist, ist eine Vorgabe des Schlupfes nicht möglich, 
da eine Veränderung der Radlast eine Veränderung des dynamischen Rollradius und damit 
auch eine Veränderung des Schlupfes zur Folge hat. Weitaus größeren Einfluss auf den 
Schlupf hat die technische Realisierung des Antriebs des Messrades. Der bei der Einzelrad-
messeinrichtung verwendete Hydromotor zum Antrieb des Messrades weist Drehzahlände-
rungen in Abhängigkeit des Gegenmoments auf. Eine Veränderung der Radlast führt zu Vari-
ationen der Triebkraft und damit zu Änderungen der Drehzahl des Messrades. Die Drehzahl-
schwankungen für die in diesem Abschnitt dargestellten Messbedingungen liegen im Bereich 
bis 7%. Daher sollen die hier dargestellten Ergebnisse nur qualitative Aussagen und einen 
Vergleich der Auswirkungen von Radlastschwankungen auf Längs- und Seitenkräfte ermög-
lichen. Eine exakte quantitative Bestimmung setzt eine Verfeinerung der Messtechnik und des 
Antriebes der Messeinrichtung voraus. 
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Bild 84: Schlupfverlauf bei Verstellung der Radlast und konstant gehaltener Triebkraft 
Durch eine sinusförmige Anregung der Radlast erfolgt bei konstanter Drehzahl des Messrades 
eine oszillierende Variation des Schlupfes. Dadurch wird eine Größe verändert, welche den 
Verlauf der Triebkraft wesentlich beeinflusst. Da für diese Untersuchung die Radlast und 
nicht der Schlupf als Eingangsgröße betrachtet wird, ist eine gekoppelte Variation des Schlup-
fes störend. Dennoch kann für eine Bestimmung des Amplitudenverhältnisses und der Pha-
senverschiebung zwischen Radlastanregung und Triebkraftantwort ein gemittelter Schlupf-
wert verwendet werden, da hierbei der genaue Verlauf der Triebkraft von untergeordneter 
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Bedeutung ist, Bild 85. Grundsätzlich zeigen die gemessenen Werte des Amplitudenverhält-
nisses und der Phasenverschiebung gute Übereinstimmung mit dem Verlauf des Verzöge-
rungsgliedes. Das Zeitverhalten der vertikalen Kraftübertragung kann daher gut durch ein 
PT1-Glied beschrieben werden. Analog zu den bisherigen Erkenntnissen instationärer Unter-
suchungen zeigen sich Abweichungen in der Zeitkonstanten, welche von der Bestimmung aus 




































FZ = 15 kN; AFz = 5 kN
pi = 1,6 bar; v = 5 km/h
Asphalt; i = 6%
T1AV = 0,16 s















Bild 85: Bode-Diagramm der Triebkraftübertragung bei sinusförmiger Radlastanregung 
Weitere Messungen ergaben bei einem Reifeninnendruck von pi = 0,8 bar geringere Verzöge-
rungen in der Kraftübertragung, Tabelle 11. Aufgrund des geringen Unterschiedes sollte das 
Ergebnis jedoch nicht überbewertet werden und der geringe Einfluss des Reifeninnendrucks 
festgehalten werden. Im Vergleich zum Übertragungsverhalten in seitlicher Richtung fallen 
die wesentlich geringeren Zeitkonstanten und Relaxationslängen auf, so dass der Reifen auf 
Radlaständerungen in Längsrichtung erheblich schneller anspricht als in seitlicher Richtung. 
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Daraus resultiert eine größere Reifensteifigkeit in Längsrichtung verglichen mit der lateralen 
Reifensteifigkeit. 
Tabelle 11: Zeitkonstanten der longitudinalen Kraftübertragung bei sinusförmiger Radlastan-
regung (Reifen 520/70 R34, F¯Z = 15 kN, AFz = 5 kN, v = 5 km/h, i = 6%, Asphalt) 
















0,8 0,15 0,18 0,21 0,25 
1,6 0,16 0,21 0,22 0,29 
 
7.5.3.3 Kombinierte longitudinale und laterale Kraftübertragung 
Ein Vergleich der in den vorangegangenen Kapiteln ermittelten Dynamikparameter zeigt, dass 
für die Triebkraftübertragung geringere Verzögerungen entstehen als für die Seitenkraft. Die 
Zeitkonstanten für die longitudinale Richtung betragen nur etwa ein Drittel der Größe vergli-
chen mit den Zeitkonstanten für die laterale Richtung. Versuchsergebnisse mit definiertem 
Schlupf und Schräglaufwinkel bei rampenförmigem Anstieg der Radlast zeigen keine wesent-
lichen Unterschiede im Verlauf der beiden Kraftrichtungen und geben keinen Aufschluss über 
das genaue Verhalten bei Überlagerung beider Kräfte, Bild 86.  








pi = 0,8 bar; v = 5 km/h






































Bild 86: Verlauf der überlagerten Seiten- und Triebkräfte bei schnell ansteigender Radlast 
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Eine Quantifizierung kann mit Hilfe der Phasenverschiebung bei sinusförmig angeregter 
Radlast erfolgen, Bild 87. Die gemessenen Verläufe bestätigen die verringerte Verzögerung 
der Triebkraft gegenüber der Seitenkraft. Dargestellt sind der gefilterte gemessene Kraftver-
lauf (durchgezogen) und die approximierte Sinusfunktion (gestrichelt). Für unterschiedliche 
Anregungsfrequenzen lässt sich das dynamische Verhalten wiederum im Bodediagramm 
beschreiben, Bild 88.  















∆ϕX Reifen 520/70 R34
pi = 0,8 bar; v = 5 km/h


























Bild 87: Verlauf der Trieb- und der Seitenkraft bei sinusförmig angeregter Radlast 
Im Gegensatz zu den bisherigen Ergebnissen zeigt das Amplitudenverhältnis keine Verringe-
rung für die Kraftübertragung in Längsrichtung, so dass eine Bestimmung der Zeitkonstante 
nicht möglich ist, bzw. die Zeitkonstante gegen null tendiert. Die Zeitkonstanten der Phasen-
verschiebung bestätigen die größere Verzögerung des Kraftaufbaus in seitlicher Richtung. Die 
T1-Werte sind hier ca. dreimal größer. Insofern bestätigen diese Ergebnisse die Trends der 
Messungen für die Trieb- und Seitenkraftübertragung ohne Überlagerung in Kapitel 7.5.3.1 
und 7.5.3.2.  
Ein Vergleich der Zeitkonstanten aus der getrennten und der überlagerten Längs- und Seiten-
kraftübertragung zeigt darüber hinaus ähnliche Ergebnisse, Tabelle 12. Trotz der Unterschie-
de zwischen der unidirektionalen Kraftübertragung und der kombinierten Längs- und Seiten-
kraftübertragung zeigen die Messergebnisse ein verbessertes Ansprechverhalten der Längs-
kräfte auf Radlastschwankungen.  












TAVFx →  0 s






























FZ = 15 kN; AFz = 5 kN
pi = 0,8 bar; v = 5 km/h
Asphalt; α = 5°; i = 9%
TPVFx = 0,12 s















Bild 88: Bode-Diagramm der Triebkraft- und der Seitenkraftübertragung bei sinusförmiger 
Radlastanregung  
 
Tabelle 12: Zeitkonstanten der Kraftübertragung in Längs- und Seitenrichtung bei sinusförmi-
ger Radlastanregung (Reifen 520/70 R34, F¯Z = 15 kN, AFz = 5 kN, pi = 0,8 bar, 
v = 5 km/h) 
Versuch Zeitkonstante 
















tudenverhältnisses 0,15 - 0,46 0,34 
Auswertung der Phasen-
verschiebung 0,18 0,12 0,58 0,34 
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8 Validierung der Reifenmodelle 
8.1 Modellierung der stationären Seitenkraftübertragung 
Für die Ermittlung stationärer Reifenkennlinien wurde das Fiala-Reifenmodell auf die An-
wendbarkeit bei Ackerschlepperreifen überprüft, Bild 89.  






 FZ = 10 kN
 FZ = 15 kN
 FZ = 20 kN




pi = 0,8 bar











Bild 89: Vergleich der gemessenen und der mit dem Fiala-Reifenmodell berechneten 
Seitenkraft  
Die zugrunde liegenden Parameter sind in Tabelle 13 dargestellt. Da die Proportionalitätskon-
stante c0 dem Gleitmodul der Lauffläche entspricht, wurde dieser Parameter nicht variiert und 
basiert auf den Angaben von Fiala. Der Kraftschlussbeiwert wurde nach den in Kapitel 7.1 
erzielten Ergebnissen mit zunehmender Radlast verringert. Die Kontaktlänge wurde aus Mes-
sungen zur Kontaktfläche des Reifens ermittelt und der maximale Kontaktflächendruck mit 
den Verfahren nach Fiala ermittelt. In Fialas Berechnung beträgt der Deformationsfaktor 
κ = 1748 mm³, vgl. Bild 14. Für diese Berechnung konnte der Deformationsfaktor auf nahezu 
konstantem Niveau gehalten werden. Der Deformationsfaktor beruht auf verschiedenen weite-
ren Parametern, welche in wechselseitiger Beziehung zueinander stehen. Durch die Verände-
rung der Kontaktlänge und der größeren Variationen in der Radlast mussten verschiedene 
mechanische Parameter wie z.B. die Bettungszahl in größerem Umfang variiert werden, um 
eine gute Übereinstimmung mit den Messergebnissen zu gewährleisten.  
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10 84758 0,9 0,397 0,0722 1011,5 
15 84758 0,8 0,463 0,0929 972,8 
20 84758 0,7 0,530 0,1082 1013,7 
25 84758 0,6 0,597 0,1201 909,5 
 
Um zusätzlich zu Seitenkräften überlagerte Längskräfte in der Simulation berücksichtigen zu 
können, wurde das Slip-Drift-Modell für Modellrechnungen verwendet. Mit einem maxima-
len Kraftschlussbeiwert von µmax = 0,9 und einem Deformationsgradienten uk = 0,11 konnte 
eine mäßige Übereinstimmung mit gemessenen Reifenkennfeldern erzielt werden, Bild 90. 
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Reifen 520/70 R34; FZ = 20 kN
pi = 0,8 bar; v = 2 km/h; Asphalt
 
Bild 90: Vergleich der Slip-Drift-Methode mit gemessenen Reifenkennfeldern  
Um eine bessere Übereinstimmung zu erzielen, wurde das erweiterte Slip-Drift-Modell be-
nutzt und eine getrennte Bestimmung in X- und Y-Richtung vorgenommen. Dafür wurden 
wie in Kapitel 4.1 beschrieben die erforderlichen Parameter uk und µmax für die jeweilige 
Richtung bestimmt. Weiterhin wurde sowohl für die Triebkraft als auch für die Seitenkraft die 
Vorstellung eines radlastunabhängigen Koeffizienten aufgegeben und der maximale Kraft-
schlussbeiwert radlastabhängig ermittelt, Tabelle 14.  
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Tabelle 14: Parameter des Slip-Drift-Modells gewonnen aus stationären bzw. quasistationären 













5 2 0,047 0,95   
10 2 0,037 0,87   
15 2 0,033 0,85   
20 2 0,029 0,81 0,136 0,98 
25 2 0,025 0,73   
5 5   0,077 1,40 
10 5   0,091 1,18 
15 5   0,096 1,02 
20 5   0,131 0,92 
25 5   0,156 0,85 
 
Die longitudinale Kraftübertragung zeigt sich eher degressiv als linear abhängig von der 
Radlast, vor allem bei hoher Auslastung verringert sich der maximale Kraftschlussbeiwert, 
vgl. Bild 60. Noch deutlicher wird dieses Verhalten für die Seitenkraft [180], Bild 91. Durch 
die geringeren Gradienten im realisierbaren Messbereich werden deutlich höhere maximale 
Kraftschlussbeiwerte erreicht.  
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Bild 91: Gemessene und mit dem Slip-Drift-Modell berechnete Seitenkraft-Schräg-
laufwinkel-Verläufe 
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Die relativ hohen Seitenkräfte bei geringen Radlasten führen zu berechneten, maximalen 
Kraftschlussbeiwerten von bis zu 1,4, was in starken Widerspruch mit den allgemeinen Er-
kenntnissen zur Kraftübertragung von AS-Reifen und den bisherigen Ergebnissen dieser 
Arbeit steht. Für größere Radlasten nimmt der maximale Kraftschlussbeiwert stark ab. Aus 
den gewonnenen Daten für die Seiten- und die Längsrichtung können die bei Überlagerung 
von Längs- und Seitenkräften auftretenden Kräfte berechnet werden. Um einen Vergleich mit 
gemessenen Reifenkennfeldern zu ermöglichen, wurden die gemessenen Daten in die resultie-
rende Kraft FRes und deren Wirkrichtung ζ umgerechnet. Unter Berücksichtigung der Gl. (36) 



































),i(Fmit αζ =  
(89)
Mit Hilfe eines Parameterschätzverfahrens können so die maximalen Kraftschlussbeiwerte 
µmaxx und µmaxy sowie die Deformationsgradienten ukx und uky bestimmt werden. Bild 92 zeigt 
einen Vergleich der gemessenen und berechneten Kurvenverläufe bei stationärem Schräg-
laufwinkel und variiertem Schlupf. Mit dieser Vorgehensweise wurden gute Übereinstim-
mungen erzielt, das Bestimmtheitsmaß lag bei R² > 0,97. Dafür mussten die Parameter für die 
Optimierung in Abhängigkeit des Schräglaufwinkels variiert werden, Tabelle 15. Eine Mitte-
lung der berechneten Parameter und ein Vergleich mit den Ergebnissen aus Tabelle 14 zeigt, 
dass beide Methoden der Parameteridentifizierung nicht zu identischen Ergebnissen führen, 
wobei die Abweichungen nicht zwangsläufig durch die Simulationsmethode begründet sind, 
sondern auch durch die Streuungen der Messungen zustande kommen können. Ein Vergleich 
der Mittelwerte in Tabelle 15 mit den gemessenen Reifenkennfeldern zeigt die Anwendbar-
keit und die Grenzen des Modells, Bild 93. Die Anisotropie führt zu verbesserten Ergebnissen 
im Vergleich zu Bild 90, da die geringere laterale Steifigkeit des Reifens und die geringe 
Schräglaufsteifigkeit Berücksichtigung finden. Somit kann der qualitative Verlauf der Kräfte 
im Reifenkennfeld gut dargestellt werden. Die Messungen zeigen mit zunehmenden Schräg-
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laufwinkeln geringere Zunahmen der resultierenden Kräfte, so dass vor allem bei größeren 
Schräglaufwinkeln größere Kräfte berechnet werden, als in Messungen erzielt wurden. Ana-
log zum Einfluss der Radlast zeigt sich eine degressive Zunahme der Seitenkraft mit dem 
Schräglaufwinkel. Darüber hinaus weisen die gemessenen Verläufe der Seitenkraft eine stär-
kere Asymmetrie bezüglich des Längskrafteinflusses auf, als dies im Modell Berücksichti-
gung findet. 
kN
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Reifen 520/70 R34
FZ = 20 kN; pi = 0,8 bar


















Bild 92: Vergleich der gemessenen und berechneten resultierenden Kraft in Abhängigkeit 
der Wirkrichtung  
 
Tabelle 15: Parameter des Slip-Drift-Modells gewonnen aus gemessenen Reifenkennfeldern 











4 0,087 0,95 0,203 1,50* 
8 0,110 0,96 0,156 1,15 
12 0,140 1,03 0,129 0,87 
16 0,103 0,90 0,193 1,07 
     
Mittelwert 0,110 0,96 0,170 1,15 
Vgl. Ergebnisse 
aus Tabelle 14 0,029 0,81 0,136 0,98 
* Wert wurde auf ein Maximum von 1,5 festgesetzt  
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Reifen 520/70 R34; FZ = 20 kN
pi = 0,8 bar; v = 2 km/h; Asphalt
 
Bild 93: Vergleich der gemessenen und berechneten Kräfte im Reifenkennfeld unter Be-
rücksichtigung der Anisotropie  
8.2 Modellierung der instationären Seitenkraftübertragung 
Das Reifenmodell für die laterale Richtung in Form eines Verzögerungsgliedes erster Ord-
nung zeigt gute Übereinstimmung mit den Messergebnissen, vgl. Kapitel 7.2.2. Trotz der 
Verwendung des Maxwell-Modells für die laterale Richtung anstatt des nichtlinearen Voigt-
Kelvin-Modells, wie es in [67] und [68] benutzt wurde, wurden die Ergebnisse und vor allem 
die Einflüsse verschiedener Parameter mit den Ergebnissen dieser Untersuchungen vergli-
chen. 
Auf Basis des Maxwell-Modells können mit der Zeitkonstanten, der Fahrgeschwindigkeit und 













d α=  (91)
In Bild 94 sind die Dynamikparameter, welche aus den stationären und instationären Messun-
gen abgeleitet wurden, dargestellt.  
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FZ = 20 kN; pi = 0,8 bar
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Geschwindigkeit v  
Bild 94: Federungs- und Dämpfungsparameter in Abhängigkeit des Reifeninnendrucks und 
der Fahrgeschwindigkeit 
Übereinstimmend mit den Ergebnissen in Vertikal- und Längsrichtung nimmt die Federstei-
figkeit in lateraler Richtung mit steigendem Luftdruck zu. In derselben Art und Weise wirkt 
sich die zunehmende Fahrgeschwindigkeit verhärtend auf die laterale Federwirkung des 
Reifens aus. Dies gilt jedoch nur für den rollenden Reifen, die Erkenntnisse für die Vertikal- 
und die Längsrichtung lassen größere Steifigkeitswerte für den stehenden Reifen erwarten. 
Die Steifigkeit des rollenden Rades wird sich aufgrund der mehrmaligen Belastung und der 
Ausweitung der Zone maximaler Spannung über den gesamten Umfang verringern, da eine 
Spannungserweichung - der sogenannte Mullins-Effekt - auftritt [98].  
Der Einfluss der Reifenbreite auf die Steifigkeit lässt sich keine eindeutige Tendenz erkennen, 
während die Dämpfungskonstante des Superbreitreifens höher ist als beim Standardreifen. 
Die Auswirkung des Reifeninnendrucks lässt für die Dämpfungskonstante ebenfalls keine 
eindeutige Interpretation zu. Der starke Einfluss der Fahrgeschwindigkeit auf die Dämp-
fungswirkung in seitlicher Richtung wurde bereits für die Vertikal- und die Längsrichtung 
festgestellt. Übereinstimmend mit den Ergebnissen von Peng [98] ist die Dämpfungswirkung 
in lateraler Richtung um ein Mehrfaches höher als in Vertikal- und in Längsrichtung.  
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Für die Radlastabhängigkeit ergibt sich eine Abnahme der seitlichen Reifensteifigkeit mit 
zunehmender Radlast, Bild 95. Die Dämpfung zeigt eine geringe Zunahme bei sehr kleinen 
Radlasten und annähernd konstante Werte für größere Radlasten.  
kN/m








































pi = 0,8 bar; v = 5 km/h
Asphalt; α = 5°
 
Bild 95: Federungs- und Dämpfungsparameter in Abhängigkeit der Radlast 
Die Ergebnisse bei niederfrequenter Schräglaufwinkelanregung zeigen bezüglich des dynami-
schen Verhaltens für die laterale Kraftübertragung eine gute Übereinstimmung mit dem 
Maxwell-Modell. Eine Erhöhung des Detaillierungsgrades der Modellbeschreibung wie in 
Kapitel 4.2 vorgestellt, scheint angesichts der verwendeten Messtechnik wenig erfolgverspre-
chend. Die vorhandene Wirkkette bei der Ermittlung des Kraftverlaufs mit der Einzelrad-
messeinrichtung wird beeinflusst durch die Streubreite der Messsignale, der Heterogenität der 
Fahrbahnen, den Elastizitäten der Messeinrichtungen etc., was eine genauere Ermittlung der 
Kraftübertragung nicht zulässt. Das vorgeschlagene dynamische Modell für die laterale Rich-
tung der Kraftübertragung ermöglicht in Kombination mit dem nichtlinearen Voigt-Kelvin-
Modell von Langenbeck [67] und Plesser [68] für die Vertikal- und die Längsrichtung eine 
Gesamtbeschreibung des dynamischen Verhaltens von AS-Reifen, Bild 96.  






Bild 96: Reifenmodell für die Reifenvertikal- und Horizontaldynamik 
Bei der bisherigen Betrachtung des Reifen-Bodenmodells wurde von fester Fahrbahn ausge-
gangen. In geringem Umfang wurden auch Versuche zur Bestimmung der lateralen Dynamik-
parameter auf nachgiebiger Fahrbahn durchgeführt. Die Relaxationslänge wurde aus der 
rampenförmigen Anregung des Schräglaufwinkels bestimmt. Ein Vergleich für den Reifen 
520/70 R34 zeigt eine Verringerung der Relaxationslänge in der Bodenrinne gegenüber den 
Ergebnissen auf Asphalt, Bild 97, d.h., die zum einen zwar absolut geringeren Seitenkräfte 
werden zum anderen jedoch mit einer geringeren Zeitverzögerung erzielt.  
Um dieses Ergebnis zu deuten, wurden die Federungs- und Dämpfungsparameter für die 
unterschiedlichen Fahrbahnen bestimmt. Aus stationären Messungen wurden Schräglaufstei-
figkeiten auf nachgiebigem Boden und auf Asphalt berechnet, Tabelle 16. Die seitliche Rei-
fensteifigkeit zeigt auf nachgiebiger Fahrbahn nur geringe Unterschiede. Söhne zeigt für 
Längskraftuntersuchungen, dass bei kleinen Schlupfwerten und unter Vernachlässigung der 
Karkassenverformung die Bodenverformung auf plastische Verformung beschränkt ist und 
kein Gleiten zwischen Reifen und Boden auftritt [18]. Somit bleibt die elastische Verformung 
und damit die Federwirkung des Bodens vernachlässigbar. Die geringen Unterschiede der 
seitlichen Reifensteifigkeit lassen daher stärkere Auswirkungen bezüglich der seitlichen 
Dämpfung auf nachgiebigen Boden erwarten. 
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 v = 5 km/h; Asphalt
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pi = 0,8 bar; α = 5°
 
Bild 97: Einfluss der Fahrbahn auf die Relaxationslänge 
 
Tabelle 16: Einfluss von der Fahrbahn auf die Federungs- und Dämpfungsparameter in seitli-

























Schluffiger Lehm 10 2 0,94 0,46 117,1 96,9 
Schluffiger Lehm 10 4 0,84 0,38 126,7 43,3 
Asphalt 10 5 1,73 0,62 160,4 71,3 
Schluffiger Lehm 20 2 0,98 0,47 119,5 101,1 
Schluffiger Lehm 20 3,5 1,14 0,65 100,5 58,8 
Asphalt 20 5 1,87 0,89 120,4 77,0 
 
Analog zu den Erkenntnissen in Bild 53 auf Asphalt zeigt sich auch auf nachgiebiger Fahr-
bahn eine starke Verringerung der Dämpfungskonstanten mit zunehmender Fahrgeschwindig-
keit. Wird das reziproke Verhalten zugrunde gelegt und der Dämpfungsverlauf für höhere 
Geschwindigkeiten extrapoliert, so muss auf nachgiebigem Boden eine geringere Dämp-
fungskonstante erwartet werden, Bild 98. Das plastische Verformungsverhalten des Bodens 
wirkt wie ein zusätzlicher Dämpfer, der in Serie mit der Reifen-/Fahrbahndämpfung angeord-
net ist. Dadurch ergibt sich für die Kombination von Reifen und Boden eine Verringerung der 
resultierenden Dämpfungskonstanten.  
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pi = 0,8 bar; v = 5 km/h
Schluffiger Lehm; α = 5°
 
Bild 98: Vergleich der Dämpfungskonstanten auf unterschiedlichen Fahrbahnen 
8.3 Modellierung der Seitenkraftübertragung unter spezieller Berücksichtigung 
von Radlastschwankungen 
Mit dem in Kapitel 4.4 vorgestellten Modell kann die Simulation der Seitenkraftübertragung 
für dynamische Radlasten und Schräglaufwinkeländerungen dargestellt werden. Die erforder-
lichen Modellparameter wurden aus stationären und dynamischen Seitenkraftmessungen, vgl. 
Kapitel 7.2.1 und 7.2.2 bestimmt. Für die hier durchgeführten Berechnungen wurde der Rei-


































pi = 0,8 bar; α = 0,5°/s


















Radlast FZ  
Bild 99:  Bestimmung der Schräglaufsteifigkeit cα und der maximalen Seitenkraft FYmax  
aus Messungen  
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Ziel ist es, die Abhängigkeit der Größen von der Radlast im realisierbaren Messbereich mög-
lichst exakt darzustellen. Daher wurden für die Schräglaufsteifigkeit cα und die seitliche Rei-
fensteifigkeit cYR Näherungspolynome dritter Ordnung verwendet. Für die maximale Seiten-
kraft wird ein degressives Verhalten mit zunehmender Radlast bzw. Reifenauslastung erwar-
tet, wobei keine Extrapolation der Messdaten für größere Radlasten durchgeführt wird und 
somit das absolute Maximum der maximalen Seitenkraft keine Relevanz besitzt. 
In Tabelle 17 sind die für die Modellierung erforderlichen physikalischen Größen zusammen-
gefasst. Auf die Darstellung der Einheiten in den Funktionen wurde zugunsten der besseren 
Übersichtlichkeit verzichtet. Die in Bild 99 eingezeichneten Kurven wurden mit den darge-
stellten Näherungsgleichungen berechnet. Die stationäre Seitenkraft wird aus den Modell-
parametern berechnet und ist daher indirekt von der Radlast abhängig. 
Tabelle 17: Näherungsgleichungen für die Modellparameter in Abhängigkeit der Radlast 
(Reifen 520/70 R34; pi = 0,8 bar) 
Größe Näherungsgleichung Quelle 




Z F294,0F0143,0F00021,0c ⋅+⋅−⋅=α  Bild 99 
FYmax  [kN] )9,43/F(maxY Ze1,411,43F
−⋅−=  Bild 99 




ZYR +⋅+⋅−⋅=  Bild 95 
FYstat  [kN] )e1  (  F=F c/FmaxYYstat maxY α
α−
−⋅  (80) 
 
Mit verschiedenen Verläufen des Schräglaufwinkels und der Radlast wurde die Eignung des 
Modells überprüft. In Bild 100 ist der bei allen Seitenkraftversuchen typische Versuchsablauf 
dargestellt. Drei Sekunden nach Messbeginn erfolgt die Verstellung des Schräglaufwinkels. 
Nachdem die Seitenkraft den stationären Endwert erreicht hat, erfolgt die Verstellung der 
Radlast. Der höherfrequente Anteil der Stollenanregung wird durch das Modell nicht wieder-
gegeben. Auch der Offsetfehler der Seitenkraft zu Beginn der Messung stellt eine Ungenauig-
keit bei der Versuchsdurchführung dar und wird in Folge durch das Modell nicht wiedergege-
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ben. Der Anstieg der Seitenkraft infolge der Schräglaufwinkelverstellung erfolgt im Modell 
schneller als der tatsächlich gemessene Anstieg. Auch die Reaktion auf den Anstieg der Rad-
last erfolgt schneller in der Modellfunktion als für die gemessene Seitenkraft. Eine Beeinflus-
sung der Reaktionszeit ist per Definition über die Zeitkonstante des Modells nicht möglich, da 
diese aus verschiedenen gemessenen Parametern bestimmt wird. Lediglich über die Seiten-
steifigkeit kann eine Optimierung erfolgen, wobei dies der physikalischen Definition wider-
spricht. Daher wurde auf diese Maßnahme verzichtet.  







Reifen 520/70 R34; pi = 0,8 bar














































Bild 100: Vergleich von Messung und Simulation bei Variation des Schräglaufwinkels und 
der Radlast 
Im Folgenden wurde die Eignung des Modells zur Darstellung des Einflusses von Radlast-
schwankungen auf die Seitenkraft für unterschiedliche Fahrmanöver erprobt. Mit dem Modell 
können reifen- bzw. fahrzeugerregte Radlastschwankungen, welche z.B. durch Karosseriebe-
wegungen zustande kommen, gut dargestellt werden. Für den Vergleich von Messung und 
Modell wurden Einzelanregungen gewählt, welche am Fahrzeug zu Wechselwirkungen und 
weiteren Anregungen führen würden. Dies wurde gezielt vernachlässigt, um die Reaktion der 
Radlast auf die Seitenkraft und das Abklingen der Störung ohne weitere Anregungen untersu-
chen zu können, Bild 101. Der Verlauf von Messung und Modellierung zeigt eine gute Über-
einstimmung. Vor allem die Asymmetrie bei positiven und negativen Gradienten der Radlast 
wird durch das Modell gut wiedergegeben. Insofern eignet sich das Modell hervorragend für 
die Fahrdynamiksimulation aufgrund seiner Einfachheit und den schnellen Rechenzeiten für 
niederfrequente Vorgänge.  
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pi = 0,8 bar; α = 5°

























Bild 101: Vergleich von Messung und Simulation bei rampenförmig erregter Radlast 
Der Verlauf der Seitenkraft bei sinusförmiger Radlastanregung kann durch das Modell eben-
falls wiedergegeben werden, sofern Störeinflüsse bei der Durchführung der Messungen gering 
gehalten werden, Bild 102. Der Verlauf der gemessenen Seitenkraft zeigt stochastische Stö-
rungen. Das Modell erfasst Änderungen der Radlast und des Schräglaufwinkels, kann jedoch 
weitere Einflüsse nicht berücksichtigen. Eine genaue Simulation bzw. Nachbildung der mit 
der Einzelradmesseinrichtung gemessenen Kräfte gestaltet sich daher schwierig. 










pi = 0,8 bar; v = 5 km/h




























Bild 102: Vergleich von Messung und Simulation bei sinusförmig erregter Radlast 
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Die Dynamik der Messeinrichtung (Wank- und Nickbewegungen), die hydraulische Radlast-
regelung, die Einflüsse der Fahrbahn und weitere Faktoren, welche die Messgenauigkeit 
beeinflussen, können durch das Modell nicht berücksichtigt werden. Ein Vergleich bei sinus-
förmiger Radlastanregung von Modell und Messung zeigt dies deutlich, Bild 103. Die Be-
trachtung der Maxima und Minima der gemessene Seitenkraft zeigt, dass mit der Einzelrad-
messeinrichtung die Grenze der Messgenauigkeit erreicht ist. Noch geringere Unterschiede im 
Kraftverlauf können mit Messanhängern dieser Bauart auf realen Fahrbahnen nicht mehr 
dargestellt werden und müssen auf Laborprüfständen untersucht werden. 
kN





Reifen 520/70 R34; pi = 0,8 bar
v = 5 km/h; Asphalt; α = 5°
 gemessen
 berechnet
 T = 2 s










Bild 103: Vergleich von Messung und Simulation bei sinusförmig erregter Radlast bei 
unterschiedlichen Anregungsfrequenzen 
Über die Modellierung von reifen- und fahrzeugerregten Radlastanregungen hinaus wurden 
Messung und Modell bei fahrbahnbedingten Radlastanregungen untersucht. Hierbei zeigt sich 
eine geringere Eignung für die Modellierung von schlagartigen Konturänderungen wie Fahr-
bahnunebenheiten und Hindernissen, Bild 104. Der berechnete Verlauf folgt entsprechend 
dem spontanen Anstieg der Radlast mit einem geringen Zuwachs an Seitenkraft. Die durch 
das Hindernis entstandene Reduzierung der Kontaktfläche und der damit einhergehende 
Anstieg des Kontaktflächendrucks führen zu einer spontanen Reduzierung der Seitenkraft, 
welche durch das Modell per Definition nicht berücksichtigt werden kann. Eine Änderung der 
Kontaktfläche, welche durch den Verlauf der Fahrbahn bedingt ist, kann nur durch ein detail-
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liertes, physikalisches Modell oder ein adaptives System, welches aus mehreren Modellen 
besteht, beschrieben werden [181]. 
Reifen 520/70 R34
pi = 0,8 bar; v = 2 km/h




































Bild 104: Vergleich von Messung und Simulation beim Passieren eines Hindernisses 
Daher wurde weitergehend untersucht, ob schnelle Radlaständerungen, welche durch die 
Fahrbahnoberfläche bedingt sind und die Kontaktfläche nur geringfügig beeinflussen, mit 
dem Modell dargestellt werden können. In Bild 105 wird die Passage der Rampe in Messung 
und Simulation verglichen (Radlastverlauf vgl. Bild 76).  


















pi = 0,8 bar; v = 10 km/h
α = 5°; Asphalt
 
Bild 105: Vergleich von Messung und Simulation beim Passieren einer Ramp
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Der berechnete Seitenkraftverlauf zeigt eine qualitative Übereinstimmung der Simulation, 
jedoch deutliche Abweichungen der Absolutwerte. Ein Grund ist in den fehlenden Massenein-
flüssen zu sehen, da die auftretenden Beschleunigungen und Bewegungen des Reifens und der 
Felge zu wesentlich stärkeren Reaktionen führen, als dies durch das Modell dargestellt wer-
den kann. 
Die Anwendung des Modells nach Kapitel 4.4 zeigt eine gute Eignung für niederfrequente 
sowie reifen- und fahrzeugerregte Radlaständerungen und kann daher zur Fahrdynamiksimu-
lation eingesetzt werden. Grenzen werden erreicht, sofern spontane Fahrbahnänderungen und 
höherfrequente Anregungen, z.B. die Stollenanregung, dargestellt werden sollen. Hierfür sind 
wesentlich detailliertere Modelle, welche die Kontaktfläche zwischen Reifen und Fahrbahn 
modellieren und die Masseneinflüsse des Reifens berücksichtigen, erforderlich.  
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Die Messungen der horizontalen Kräfte, insbesondere der Seitenkräfte, unter besonderer 
Berücksichtigung der dynamischen Einflüsse und der Vergleich mit Reifenmodellen zeigt die 
Komplexität des Reifenverhaltens und den Bedarf an weiterführenden Arbeiten. Verschiedene 
Arbeitsbereiche ergeben sich aus den in dieser Arbeit behandelten Themen. So kann der 
Einfluss der Reifenparameter auf die dynamische Kraftübertragung Gegenstand intensiver 
Betrachtung werden. Durch eine feinere Abstufung der Parameter werden die Ergebnisse 
abgesichert, der Versuchsaufwand wird jedoch wesentlich erhöht.  
Der Einfluss von Radlastschwankungen muss weiter erforscht werden, da die Auswirkungen 
auf die horizontale Kraftübertragung und deren Bedeutung in dieser Arbeit aufgezeigt wur-
den. Um eine Vergleichbarkeit mit anderen Messergebnissen zu erzielen, wäre eine Standar-
disierung von Radlastverläufen bzw. von Hindernissen sinnvoll, wie dies bereits bei Fahr-
manövern für Gesamtfahrzeuge erfolgt ist. Da bei Hindernisüberfahrt eine Variation der 
Radlast mit der Einzelradmesseinrichtung nur schwierig durchzuführen ist, wären vor allem 
standardisierte Radlastverläufe sinnvoll und gut darstellbar. Weiterhin ließen sich damit auch 
die Auswertemethoden standardisieren, wie dies in ISO 7401 bereits für die Reaktionszeit 
T90% erfolgt.  
Die Übertragung der Untersuchung zu Radlastschwankungen auf nachgiebige Fahrbahn wur-
de in dieser Arbeit nur untergeordnet behandelt. Dennoch sind gerade bei schweren Zugarbei-
ten Radlastschwankungen bekannt („Power-Hop“) [182], deren Wirkungsweise noch kaum 
erforscht sind. Die Auswirkungen auf Trieb- und Seitenkräfte können mit der Einzelradmess-
einrichtung untersucht werden. Hier bietet sich die Möglichkeit, die Einflüsse der Bodenpa-
rameter zu erfassen und in Folge ein Bodenmodell zu entwickeln, welches den dynamischen 
Anforderungen gerecht wird. Die Umsetzung in einem Modell kann in verschiedenen Detail-
lierungsgraden von Maxwell- oder Voigt-Kelvin-Modell bis hin zu komplexen BEM-
Modellen (Boundary Element Method) erfolgen. 
Der Verwendung der Einzelradmesseinrichtung in der jetzigen Form sind für die Ermittlung 
dynamischer Einflüsse Grenzen gesetzt. Vor allem höherfrequente Anregungen sind mit der 
hydraulischen Belastungseinrichtung nicht möglich. Für die Ermittlung von Eigenfrequenzen 
ist bisher nur eine Anregung durch die Unrundheit des Reifens bzw. die Stollenanregung 
132 Ausblick 
möglich. Um eine geschwindigkeitsunabhängige Anregung zu realisieren, wurde in [183] ein 
Aktor zur Schwingungsanregung konstruiert. Auf zwei gegenläufigen Wellen sind vier Ex-
zentermassen befestigt, welche eine unidirektionale Schwingungsanregung ermöglichen,  
Bild 106. 
 
Bild 106: Aktor zur Schwingungsanregung 
Die Anregung erfolgt mit einem Elektromotor mit Frequenzumrichter und einem Unterset-
zungsgetriebe, so dass die Anregungsfrequenz in einem Bereich von 2 bis 80 Hz variiert 
werden kann. Die Exzentermassen bestehen aus zwei ineinander positionierten Zylindern, die 
Exzentrizität kann durch gegenseitiges Verdrehen der Zylinder stufenlos eingestellt werden. 
Für erste Untersuchungen ist das Gerät für den Bandlaufprüfstand konzipiert, eine Adaption 
auf die Einzelradmesseinrichtung ist zusätzlich vorgesehen.  
Die Messungen zur Seitenkraftübertragung unter dem Einfluss dynamischer Schräglaufwinkel 
und Radlasten haben gezeigt, dass für fahrdynamisch relevante Vorgänge geringe absolute 
Schräglaufwinkel erforderlich sind. Der Verstellung und Anregung in diesem Kleinsignalbe-
reich sind mit der Einzelradmesseinrichtung Grenzen gesetzt. Ein Laborprüfstand wie der 
Bandlaufprüfstand erfüllt sowohl für die geforderten geringen Verstellbereiche als auch für 
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die Signalerfassung optimale Voraussetzungen für dynamische Seitenkraftmessungen im 
Bereich von α = ± 2°. In Verbindung mit dem Aktor lassen sich höherfrequente Schwin-
gungsanregungen darstellen und deren Auswirkungen auf die Seitenkräfte erfassen. Sowohl 
die Auswirkungen vertikaler als auch lateraler Schwingungsanregung scheinen für eine Beur-
teilung der Seitenkraftgenerierung von wesentlicher Bedeutung.  
Eine genauere Kenntnis der Zusammenhänge des Reifenverhaltens bei der Interaktion mit der 
Fahrbahn ist für eine Erweiterung der Reifenmodelle wichtig. In [184] wurde ein Reibungs-
messer konstruiert, um das Verhalten des Reifengummis in der Kontaktfläche besser analysie-
ren zu können, Bild 107.  
F
 
Bild 107: Reibungsmesser zur Bestimmung des Reibungsverhaltens von Reifengummi 
[184] 
Die horizontale Bewegung der Probe erfolgt mittels eines Laufwagens in einem Schienensys-
tem. Die vertikale Führung erfolgt über eine Druckstange. Die Vertikalkraft auf die Probe 
kann über einen Elektromotor eingestellt werden, wobei die Kraftübertragung über eine Zug-
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feder erfolgt. Dies hat den Vorteil, dass Normalkraftschwankungen gering gehalten werden 
können. Die Normal- und Scherkräfte an der Gummiprobe werden mit einem Oktagonalele-
ment gemessen. Mit der Versuchseinrichtung kann die Kraftübertragung in der Kontaktfläche 
in Abhängigkeit des Kontaktflächendrucks, der Gleitgeschwindigkeit, der Fahrbahnoberfläche 
und -temperatur mit Gummiproben ermittelt werden. Durch die schnelle Austauschbarkeit der 
Proben kann der Einfluss der Gummimischung untersucht werden. Die Größe der Gummipro-
ben ermöglicht eine relativ homogene Kontaktflächendruckverteilung. Des Weiteren kann 
durch das Aufbringen eines Vordruckes der Übergang von Haft- auf Gleitreibung untersucht 
werden, wie dies mit den bisherigen Messeinrichtungen nicht möglich war. Damit wird die 
Grundlage für eine Modellierung des Reibungsverhaltens von AS-Reifen geschaffen, die ein 
wichtiger Bestandteil des dynamischen Gesamtmodells werden kann. 
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